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 Diseño de un banco de ensayos de impacto torsional 
Resumen 
 El objetivo del proyecto es la definición de las especificaciones básicas y diseño 
mecánico de un banco de ensayos de impacto torsional mediante la acumulación de energía 
cinética en un volante de inercia. Este banco estará  destinado al ensayo de piezas de 
revolución de automoción y sustituirá un antiguo banco de impacto torsional cuya capacidad 
de ensayo está limitada por su propio diseño y no cumple con las especificaciones de 
ensayo a realizar para cada tipología de piezas. Dicho banco se encuentra en el laboratorio 
de  ensayos de una empresa de automoción ubicada en la Zona Franca de Barcelona. 
De acuerdo a las especificaciones de ensayo y al tipo de piezas se definen la 
especificación básica del banco y se fijan los parámetros básicos (par de impacto máximo, 
velocidad de giro, duración del impacto, cadencia de impactos, etc) que condicionarán el 
diseño de los elementos mecánicos.  
El diseño básico del banco (esquema básico) vendrá condicionado por las normas de 
ensayos y es común para los diferentes centros técnicos que posee la empresa en todo el 
mundo con objeto de usar una misma metodología de ensayo. Este hecho provoca que el 
diseño esté más acotado y no se pueda plantear un mayor número alternativas al diseño del 
banco, siendo estas aplicables sólo al tipo  elemento mecánicos a usar (tipo de freno, tipo de 
bancada, tipo de embrague, etc...). 
El banco deberá de poder aplicar un par de impacto máximo de hasta 12500Nm 
sobre las piezas de ensayo mediante la disipación de la energía cinética acumulada en un 
volante de inercia a través de un freno y entre los cuales se encuentra la pieza objeto del 
ensayo. Dichas piezas son elementos de revolución que aplican en la línea motriz de 
vehículos (ejes de cajas de cambio, árboles de trasmisión, palieres, cubos sincros, etc...) 
En el diseño de los diferentes elementos mecánico, se hace especial hincapié en el 
diseño y cálculo del volante de inercia y del freno principal por ser los elementos que 
condicionarán la capacidad del banco. La definición de las especificaciones básicas, la 
elección de los elementos estándar, el diseño mecánico del resto de componentes y la 
elaboración de los planos completarán el grueso del presente proyecto. 
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1. INTRODUCCIÓN 
 El diseño y desarrollo de un vehículo es un empresa compleja que siempre gira 
alrededor de los objetivos impuestos del QCD (Q= calidad, C= Costes, D= plazo de entrega). 
Durante la última década, estos objetivos han incrementado sus exigencias por la gran 
competencia aparecida en el mundo de la automoción debido al aumento de fabricantes 
(fabricantes coreanos es un buen ejemplo) que hacen que los plazos de lanzamientos de los 
vehículos se reduzcan pero dando la calidad que el cliente quiere y con el coste mas bajo 
posible.  
 Todas las fases que componen el diseño, desarrollo, fabricación y entrega del 
producto al cliente deben de ser consecuentes con los objetivos QCD para que balance final 
sea un éxito.  
 Los ensayos son una parte muy importante dentro del desarrollo de cualquier 
producto y vital en el caso concreto de la automoción ya que permite verificar que el  
vehículo no tendrá ningún problema debido al diseño durante el periodo de su vida útil. La 
planificación de los ensayos debe determinar que tipos de ensayos hay que realizar y donde 
(ensayos en banco o vehículo)  y debe cumplir los objetivos QCD. En consecuencia, los 
laboratorios de ensayos son instalaciones con un peso específico muy importante dentro de 
los centro técnicos y que consumen gran parte de los costes de desarrollo de un vehículo 
con lo que se hace necesaria una optimización de los recursos (personal e instalaciones).
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1.1 Variables y unidades utilizadas 
 VARIABLES UNIDADES DESCRIPCIÓN
T F Nm Par de impacto 
K Nm/s Pendiente de la recta de evolución del par de impacto
t i s Tiempo de impacto
ω vo rad/s Velocidad volante de inercia inicial
ω vf rad/s Velocidad volante de inercia final
ω v rad/s Velocidad volante de inercia
α v rad/s2 Aceleración volante de inercia
T Fmax3000rpm Nm Par de impacto maximo a 3000 rpm
T Fmax Nm Par de impacto maximo
I Vminima600rpm Kgm2 Inercia del volante mínima a garantizar a 600rpm
I Vminima3000rpm Kgm2 Inercia del volante mínima a garantizar a 3000rpm
I V Kgm2 Inercia del volante
R VMAX mm Radio máximo admisible del volante de inercia 
R V mm Radio volante de inercia 
σ Vadm MPa Tensión admisible en volante de inercia
ρ v Kg/m3 Densidad material volante de inercia
b mm Anchura de volante de inercia
T fdes Nm Momento flector por desalineación 
Sf MPa Límite fatiga de la pieza
Sf' MPa Límite fatiga de la pieza en condiciones estándar
k l ------- Coeficiente modificación resistencia de tipo de carga
k d ------- Coeficiente modificación resistencia por tamaño
k s ------- Coeficiente modificación resistencia por acabado superficial
k f -------
Coeficiente modificación resistencia por concentración de 
tensiones
R m MPa Tensión de rotura del material
σ a MPa Tensión alterna
σ m MPa Tensión media
σ centrífga MPa Tensión debida a la acción de la fuerza centrífuga
n kt rpm Velocidad crítica torsión
f vmax cm  Flecha máxima del eje del volante
c ejev Nm/rad Rigidez del eje del volante
I ejev Kgm2 Inercia del eje del volante
Cs ------- Coeficiente de seguridad
F Des N Fuerza de reacción debido al desequilibrado volante
Desq admisible Kg Desequilibrio max admisible en volante
L h h Tiempo de vida de un rodamiento
T f Nm Par de fricción en sistema de desplazamiento módulo freno
F a N Fuerza necesaria para desplazar módulo de freno
µ f -------- Coeficiente de fricción arandela-cojinete autolubricado
T R Nm Par útil para desplazar el módulo de freno
T Rt Nm
Par total de accionamiento en sistema de desplazamiento 
módulo freno
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1.2 Justificación 
La decisión de construir un nuevo banco de ensayos siempre surge de una 
necesidad práctica que implica realizar inversiones importantes y que debe cumplir una 
especificaciones  de ensayos concretas para validar piezas o sistemas de piezas. Si un 
banco de ensayos no cumple con las especificaciones no se podrá validar correctamente la 
pieza o sistema y se tendrán que buscar soluciones alternativas para realizar  la validación 
(subcontratar el ensayo a una empresa externa, validar la pieza en ensayo de vehículo o 
construir un nuevo banco). 
La decisión sobre que alternativa tomar dependerá del ensayo y del nº de veces que 
se vaya a realizar ya que los costes serán muy diferentes. 
En el caso que afecta al presente proyecto, una empresa de automoción posee en su 
laboratorio de ensayos un antiguo banco de impacto torsional destinado al ensayo de piezas 
de revolución de automoción cuya capacidad de ensayo está limitada por su propio diseño y 
no cumple con las especificaciones de ensayo a realizar para cada tipología de piezas. 
Realizado el estudio de viabilidad de cada una de las alternativas se obtiene que la opción 
más rentable es la sustitución del banco por otro nuevo. 
1.3 Objetivo 
El objetivo del proyecto es la definición de las especificaciones básicas y diseño 
mecánico de un banco de ensayos de impacto torsional mediante la acumulación de 
energía cinética en un volante de inercia.  
El banco deberá de poder aplicar un par de impacto máximo de hasta 12500Nm 
sobre las piezas de ensayo mediante la disipación de la energía cinética acumulada en un 
volante de inercia a través de un freno y entre los cuales se encuentra la pieza objeto del 
ensayo. Dichas piezas son elementos de revolución que aplican en la línea motriz de 
vehículos (ejes de cajas de cambio, árboles de trasmisión, palieres, cubos sincros, etc...) 
1.4 Alcance 
 En el presente proyecto se realiza el diseño mecánico de un banco de impacto 
torsional  haciendo especial hincapié en el volante de inercia (acumulador de energía). Se 
elaboran los planos de los componentes mecánicos mas relevantes, así como los cálculos 
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por elementos finitos de los elemento más comprometidos y/o complejos de calcular a 
mano. 
 También se definirán las especificaciones básicas que deberán cumplir los equipos 
eléctricos y el sistema de control del banco. 
 Quedan fuera del ámbito del presente proyecto el diseño de la instalación neumática 
,hidráulica y eléctrica. Asimismo, el diseño del sistema de control del banco tanto a nivel de 
‘Hardware’ como de ‘Software’ quedan  también fuera del ámbito del proyecto. 
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2. ANTECEDENTES 
 Debido a la continua evolución de la necesidades y exigencias en el diseño y 
desarrollo de los vehículos, también las instalaciones y medios necesarios para su diseño y 
desarrollo deben de estar a la altura y evolucionar. Las especificaciones que antes servían 
para validar mediante ensayos las piezas  y sistemas de piezas, ahora no son aptas porque 
no cumplen las nuevas exigencias. Esto provoca que los bancos de ensayos deban de ser 
modificados para adaptarse a las nuevas especificaciones  o, en casos extremos de no ser 
posible la modificación, plantearse  otras alternativas. Este último caso, es el que afecta al 
presente proyecto. 
2.1 Banco de impacto actual. 
El banco de ensayo actual es un banco de ensayo de impacto torsional destinado a 
ensayar piezas de revolución destinadas a la automoción. Las características básicas que 
definen este tipo de banco son las siguientes: 
• Longitud máxima permitida de la pieza a ensayar 
• Par torsor máximo aplicable a la pieza de ensayo 
• Ángulo máximo de giro (sólo en bancos con transformación de 
movimiento lineal a torsional). 
La limitaciones del actual banco vienen dadas por el nivel de par y ángulo máximos 
(7000Nm y 60º) que no permiten ensayar piezas con poca rigidez y con valores de rotura 
elevados. Dichas limitaciones son de tipo mecánicos ya que el movimiento torsional  que 
aplica el banco a la pieza tiene como origen la transformación de un movimiento lineal de 
unos cilindros hidráulicos a otro rotacional a través de un balancín (ver figura 2.1.1 para más 
referencia).  
   
 
 
 
Figura 2.1.1 
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Aunque el incremento de par torsor en posible modificando el tamaño de los cilindros 
y sus fijaciones al banco, el uso del balancín siempre tendrá como límite un ángulo de giro. 
Este límite en el ángulo de giro máximo no permite ensayar todas los tipos posibles de 
piezas de revolución que se encuentran sometidas a torsión. La rigidez y resistencia son 
muy dispares entre piezas y obligan a buscar otras alternativas para su ensayo. 
2.2 Alternativas al actual proyecto. 
 Ante la necesidad de validar piezas mediante ensayos cumpliendo una 
especificación y no poder se validada con el banco actual, se plantea la búsqueda de 
alternativas.  
Las alternativas identificadas son las siguientes: 
• Subcontratar el ensayo a otra empresa  
• Realizar el ensayo en vehículo 
• Construir un nuevo banco de ensayos que cumpla la especificación requerida 
 Los pros y los contras de cada opción aparecen reflejada en la tabla 2.2.1 
 
Después de valorar las ventas e inconvenientes, la decisión final dependerá del 
coste unitario de cada ensayo, el nº de ensayos a realizar y de la disponibilidad en el 
momento requerido de un vehículo o un banco subcontratado donde ensayar. Considerando 
estos factores, se realiza el estudio de rentabilidad de cada una de la opciones (ver apartado 
11 de la memoria) donde se determina que la alternativa  más rentable  es la construcción 
de un banco nuevo. 
ALTERNATIVAS PROS CONTRAS 
Subcontratar 
ensayo  
- Sin inversiones - Dificultad de subcontratar empresa 
que tenga banco adecuado 
- Coste por ensayo elevado 
Ensayo en vehículo 
- El ensayo se realiza en 
condiciones reales 
- Coste de ensayo muy elevado 
Construcción banco 
NUEVO 
- Coste de ensayo bajo si el nº 
de ensayos a realizar es 
elevado 
- Con inversiones 
Tabla 2.2.1
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3. ESPECIFICACIONES BÁSICAS DEL BANCO 
Las especificaciones básicas del banco vendrán determinada por el tipo de pieza a 
ensayar y las condiciones del ensayo a realizar. Tanto el tipo de pieza como las condiciones 
de ensayo se encuentran resumidas en las normas de ensayo que cada fabricante a 
definido. 
3.1 Normas de ensayo 
Las normas de ensayo forman parte de la propiedad intelectual de cada fabricante y 
es el Know-How (saber como) de cada uno de ellos. Con ellas se marca la pauta para la 
validación de algún sistema o pieza para que los ensayos siempre se hagan de una misma 
manera. El origen de estas normas suele ser debido  a malas experiencias  que ha tenido el 
fabricante durante desarrollos anteriores y que intenta evitar en los nuevos. En 
consecuencia, suelen ser documentos confidenciales que los fabricantes evitan enseñar. 
Esta confidencialidad obliga a que no se muestre en el presente proyecto la totalidad 
de las normas sino una síntesis muy elemental de ellas pero que es suficiente para definir la 
especificaciones básicas del banco de ensayos. 
3.2 Tipos de ensayo 
Los ensayos a realizar en el nuevo banco se estructuran en dos grandes grupos: 
• Rotura a impacto (Strenght) 
• Durabilidad a impacto (Definición curva de vida considerando acumulación 
de impactos) 
3.2.1 Tipología de piezas de ensayo 
Las piezas de ensayo son en su mayoría piezas de revolución que pertenecen 
a algunos de los componentes que forman la línea motriz de un vehículo (turismo, 
comercial, 4x4, etc.) A continuación aparece un breve listado de las piezas más 
importantes y los parámetros de ensayo básicos (tabla 3.2.1.1): 
• Palieres delanteros y traseros 
• Árboles de transmisión  
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• Conjuntos de Cajas de cambio 
• Componentes internos de caja de cambio: eje primario, secundario 
intermedio, cubos de sincronismo, etc. 
 
 
 
 
3.2.2 Ensayo durabilidad a impacto 
La característica básica de este ensayo consiste en aplicar un par de impacto 
inferior al de rotura de la pieza objeto del ensayo durante n número de veces hasta 
llegar a la rotura por fatiga de la pieza (la cadencia mínima de los impactos es de 1 
impacto /minuto). El ensayo se realiza a dos niveles de par distinto (como mínimo) 
con el objeto de definir la curva de vida S-N de la pieza. La aplicación de par de 
impacto en la durabilidad es tal como se muestra a continuación: 
La curva S-N tipo sería la siguiente: 
 
 
 
 
 
 
 
A partir de la obtención de la curva S-N, los resultados se contrastarán con un 
valor objetivo que validará o no la piezas del ensayo. 
 
Strenght y 
durabilidad
Streght 300-600  
Durabilidad <600
Strenght 300-600
Strenght 300-600
Strenght 300-600
Strenght y 
durabilidad 3000
Tipo de ensayo
Árbol de transmisión Trasero P/S
Tipo de Pieza
0.2-0.3
Conjunto M/T
PARÁMETROS DE ENSAYOS DE IMPACTO 
Árbol de transmisión Delantero P/S
Palier Trasero A/S
Palier Delantero D/S 
Tiempo requerido (s)RPM Ensayo
Tabla 3.2.1.1 
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3.2.3 Ensayo resistencia a impacto 
La característica básica de este ensayo consiste en aplicar un par de impacto 
lo suficientemente elevado como para romper la pieza objeto de la prueba. Dicho par 
debe aplicarse con la pieza girando a unas determinadas revoluciones y en un 
tiempo determinado. La velocidad de giro viene determinada por el tipo de pieza y su 
aplicación. Asimismo, el par de impacto de rotura será contrastado con un par 
objetivo que hará que validemos o no la pieza.  
Un impacto tipo se muestra en la siguiente figura: 
 
 
 
 
 
 
3.3 Esquema y requisitos básicos del banco 
3.3.1 Esquema básico 
En todos los casos, las especificaciones de los ensayos requieren de un 
‘layout’ básico del banco que se muestra en la siguiente figura: 
 
Tiempo (s) 
 1
2
3
4 5
6
7 
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El banco consta de 7 elementos básicos. Dichos elementos son: 
1. Motor eléctrico  
2. Embrague electromagnético (Clutch 1) 
3. Volante de inercia (Flywheel) 
4. Embrague limitador de par (Clutch 2) 
5. Pieza de ensayo 
6. Freno de disco principal (Brake) 
7. Freno de disco auxiliar de seguridad 
Este esquema básico viene impuesto por las propias normas de ensayo y 
restringe las alternativas de diseño del banco. 
La función de cada elemento (exceptuando la pieza propia del ensayo) son 
las siguientes: 
Motor eléctrico: Es el encargado de acelerar  todo el conjunto hasta la 
velocidad de ensayo. Da la energía al volante necesaria para aplicar el impacto. El 
motor debe vencer las resistencias pasivas del banco y acelerar el banco en el 
tiempo necesario para mantener la cadencia de impacto especificada 
(impactos/minuto) en los ensayos de durabilidad. 
Embrague electromagnético: Se encarga de desconectar el motor eléctrico 
del resto del banco una vez éste ha alcanzado las revoluciones de ensayo. Una vez 
realizado el ensayo y el volante de inercia se encuentra completamente parado, el 
embrague vuelve a conectarse. Actúa como seguridad del motor. 
Volante de inercia: Es el elemento encargado de acumular la energía cinética 
necesaria para aplicar el par de impacto.  
Embrague limitador:  Es un elemento de seguridad que evita que en el banco 
se exceda el máximo par de impacto. Dicho elemento debe ser regulable, 
permitiendo un rango de utilización 
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Freno de disco principal: Es el elemento encargado de transformar la energía 
cinética del volante de inercia en par de impacto.  
 Freno de disco auxiliar: Es el elemento encargado de frenar el volante 
de inercia en el caso de producirse una situación de emergencia (Frenada de 
emergencia). Asimismo, se utiliza también en el ensayo de durabilidad después de 
un ciclo de impacto para frenar el banco antes del siguiente impacto (frenada suave), 
disipando la energía del volante de inercia no consumida durante el impacto. 
3.3.2 Requisitos mecánicos 
Requisitos generales a todas las piezas del banco: 
Velocidad a garantizar: Todos los elementos mecánicos giratorios deben 
tener capacidad para garantizar su funcionamiento a 3000 rpm o más.  
Par de impacto. Todos los elementos mecánicos deben estar dimensionados 
para poder aplicar pares de impacto de 12500 Nm como mínimo a las piezas de 
ensayo durante la vida útil del banco. 
Requisitos específicos: 
Bancada de ensayos: La bancada deberá construirse mediante una superficie 
de llanta mecanizada de 50 a 60 mm de espesor y soportada por una estructura de 
perfilería soldada. Incorporará ranuras longitudinales y transversales tipo T (según 
DIN 650-20-H12) a una distancia de 200 mm. Las intersecciones de ranuras tendrán 
los cantos redondeados para facilitar la entrada de las tuercas tipo T (según DIN 
508). Antes de proceder al mecanizado de las superficies y  una vez finalizado el 
proceso de soldadura se realizara un estabilizado de la bancada para aliviar de 
tensiones a la estructura. La bancada deberá de soportarse mediante ‘lapas 
absorbente de vibración ’ regulables en altura para poder nivelarla.  
Freno auxiliar (situación frenada suave): Debe tener la suficiente capacidad 
para garantizar una cadencia de impacto mínima de 1 impacto/minuto. 
Freno principal:  Debe tener la suficiente capacidad para garantizar la 
aplicación de impactos de 12500 Nm durante el ensayo. 
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Protecciones de elementos móviles: Todos los elementos móviles del banco, 
exceptuando la pieza de ensayo, deberán de llevar las debidas protecciones para 
garantizar por un lado que ninguna pueda tocar el elemento que gira y por otro que 
en caso de rotura del elemento las proyecciones no puedan alcanzar a persona 
alguna. Especial hincapié en el volante de inercia ya que es el elemento que más 
energía cinética tiene y requiere de una protección extra (protección blindada). 
Dichas protección no incorporarán sistema de apertura rápida ya que no requieren 
manipulación por parte de los técnicos del ensayo, sólo será necesaria su 
manipulación por temas de mantenimiento.  En el caso de la pieza de ensayo, la 
protección será móvil y con un sistema de apertura rápida. En cualquier caso debe 
garantizar que ninguna persona pueda tocar las piezas en movimiento y soportar las 
proyecciones de la rotura de la pieza de ensayo. 
Motor eléctrico (par mecánico): Debe tener la suficiente capacidad para 
garantizar una cadencia de impacto mínima de 1 impacto/minuto. Sólo puede girar 
en sentido antihorario (sentido visto desde el eje de salida). 
3.3.3 Requisitos eléctricos 
La instalación eléctrica deberá incorporar las protecciones necesarias para su 
correcto funcionamiento y evitar interferencias con las instalaciones eléctricas de 
señales y control. Su trazado será tal que no interfiera con la zona de trabajo (zona 
de ubicación y manipulación de las piezas de ensayo). Contarán con protección 
mecánica exterior para evitar daños por golpes o roturas espontáneas de elementos 
mecánicos. 
3.3.4 Requisitos del sistema de control 
El sistema de control se basará en un equipo PC con entorno Windows para 
que sea ‘amigable’ al usuario. Esta premisa viene impuesta para unificar con el resto 
de bancos de ensayos que se encuentran el laboratorio del fabricante y con objeto 
de tener y usar tarjetas de adquisición y demás elementos iguales entre los bancos 
con objeto de reducir los recambios de mantenimiento 
Desde el PC, el usuario definirá los siguientes puntos, 
a) Definición del ensayo: El usuario definirá los parámetros básicos del 
ensayo: 
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• Tipo de ensayo, ‘A rotura’ o ‘durabilidad’ 
• Velocidad antes del impacto (rpm del volante de inercia).  
• Nivel máximo de par admisible (sólo durabilidad).  
• Número de ciclos a ensayar (sólo durabilidad).  
• Datos varios sobre el ensayo (tipo de pieza a ensayar, 
proyecto, etc...) 
b) Alarmas. El usuario definirá los valores de disparo de las alarmas 
configurables. 
c) Registros. El usuario definirá que señales se registraran, con que 
frecuencia de muestro y el tiempo durante cual se hace el registro. 
d) Visualización del ensayo. El usuario podrá visualizar en tiempo real 
la gráfica de las diferentes señales en función del tiempo y analizar las 
señales una vez terminado el ensayo. 
e) Informes. El usuario podrá imprimir informes con los resultados del 
ensayo (gráfica Par-tiempo, gráfica Velocidades-tiempo, tiempo de 
impacto, par máximo de impacto) y/o alarmas producidas. 
f) Señales de entrada. El sistema de control constará de las siguientes 
señales, 
Definición señal Etiqueta Tipo sensor Tipo de control 
Velocidad giro (rpm) volante de 
inercia V1 
Rueda dentada + 
sensor magnético
Velocidad giro cubo (rpm) 
rodadura V2 
Rueda dentada + 
sensor magnético
Controlado por PC. (ambas velocidades son iguales salvo 
que se produzca deslizamiento del embrague limitador) 
Par de impacto (Nm) T1 Captador de fuerza 
Señal de lectura para registros y análisis. El PC ejerce 
control sobre ella cortando la presión hidráulica cuando se 
alcanza un valor determinado de par de impacto 
Contactores magnético en las 
protecciones S1…Sn 
Contactor 
magnético 
Señal de lectura. El PC comprueba que las protecciones 
están montadas  
Presión en acumuladores 
hidráulicos (bar) P1 
Medidor de 
presión con señal 
eléctrica 
Señal de lectura para registros y análisis. El PC no ejerce 
control sobre ella, pero debe ser regulable por el usuario 
para ‘sintonizar’ el par de ensayo en las durabilidades 
Presión en circuito hidráulico  
pinza de freno (bar) P2 
Medidor de 
presión con señal 
eléctrica 
Señal de lectura para registros y análisis. El PC no ejerce 
control sobre ella. 
 
3.3.5 Requisitos sistema adquisición de datos 
Tabla 3.3.4.1 
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El sistema de adquisición de datos deberá trabajar con frecuencias de 
muestreo de hasta 10.000 Hz (escalable). El sistema podrá realizar registros en 
continuo y registros periódicos coincidiendo con los impactos de durabilidad (un ciclo 
de registro comenzará 5 segundos antes del impacto y finalizará 10 segundos 
después del impacto). El sistema informático deberá poderse conectar a la red 
informática disponible y equipará un sistema SAI para alimentar el armario de control 
del banco y evitar perdidas de datos. El PC deberá tener un soporte de buena 
capacidad para grabar los registros (Grabadora CD o DVD). 
3.3.6 Requisitos software 
La definición de las pantallas se definirán con el programador del software de 
control en función de los requerimientos del cliente.  
Si se indican el tipo de alarmas que deberán tener. Dichas alarmas se 
muestran en la siguiente tabla, 
Tipo de alarma Señal afectada Comentario 
Tipo de parada 
banco 
Par máximo excedido T1 
Esta alarma se produce cuando el par de 
impacto es superior al definido por el usuario 
para el ensayo de durabilidad 
 
Parada suave 
 
 
 
RPM volante mínima V1 Esta alarma se produce cuando el volante no alcanzado su velocidad de ensayo Parada suave 
RPM volante máxima V1 
Esta alarma se produce cuando el volante ha 
excedido 
su velocidad de ensayo 
Parada suave 
Deslizamiento del embrague V1 y V2 
Esta alarma se produce cuando hay 
deslizamiento en el embrague limitador por 
un exceso de par.  
Parada de emergencia 
Botón de emergencia (Seta) ------ Paro de emergencia de accionamiento manual Parada de emergencia 
Fallo suministro eléctrico ------ Corte del fluido eléctrico por cualquier motivo Parada de emergencia 
Fallo suministro neumático ------ Caída de presión del circuito neumático que alimenta al freno auxiliar Parada de emergencia 
Fallo suministro hidráulico P1 Caída de presión del circuito hidráulico que alimenta al freno principal Parada de emergencia 
Protección no montada o 
manipulada 
------ 
El contactor magnético indica que no está 
montada la protección o se está manipulando
Si no está montada, el 
banco no arranca, si se 
está manipulando con el 
banco en marcha se 
produce frenada de 
emergencia 
 Tabla 3.3.6.1 
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3.3.7 Normativa 
Cumplimiento de la legislación vigente indicada por el ministerio competente. 
3.3.8 Vida útil del banco 
La vida útil esperada del banco de ensayos es de 15 años, en los cuales, se 
estima realizará un mínimo de 1.000.000 de impactos a su máxima capacidad de 
par. 
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4.  ESTUDIO DE ALTERNATIVAS 
4.1 Consideraciones en el estudio de alternativas 
A la hora de valorar qué alternativa elegir para cada uno de los elementos estudiados 
se han tomado las siguientes premisas: 
a) Cumple las especificación 
b) El elemento seleccionado será los más estándar posible (se evitarán soluciones 
especiales) con objeto de facilitar las tareas y los recambios de mantenimiento.  
c) Algunos elementos serán seleccionados a partir de elementos ya existentes y 
que son utilizados por el cliente en aplicaciones de automoción industrial. 
d) Opción más económica. 
A partir de estas premisas se realiza el estudio de los elementos más importantes. 
4.2 Estudio selección bancada 
La bancada es el elemento sobre el que van montados el resto de componentes del 
banco. Sobre su superficie irán fijados el conjunto motor, conjunto frenos, elemento a 
ensayar, etc.., lo que se deduce que es importante su diseño para aportar una buena 
estabilidad al conjunto.  
4.2.1 Alternativas. 
1. Estructura de perfiles estándar de acero. 
2. Estructura de hormigón + chapas de acero mecanizadas. 
3. Bancada de oxicorte: estructura de perfiles de acero + superficie de acero 
mecanizada de espesor ‘e’. 
4. Bancada de fundición. 
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4.2.2 Evaluación 
A) Estructura de perfiles estándar. 
 Este tipo de bancadas están basadas en una serie de vigas de perfil estándar, 
apoyadas y soldadas a otras vigas, para así formar una estructura consistente. 
 Ventajas:  
- Muy fácil de construir. 
- Desde el punto de vista económico, es una solución muy barata. 
 Inconvenientes: 
 - No queda una superficie perfectamente plana, cosa que es imprescindible 
para el buen funcionamiento del banco. Si los elementos no están perfectamente 
alineados, surgen tensiones internas que podrían provocar alguna rotura o 
deformación. Su rigidez torsional en baja al no ser una estructura de perfil cerrado. 
B) Estructura de hormigón y chapas de acero mecanizadas. 
 Esta solución se basa en construir una estructura metálica de perfiles 
estándar, soldados entre sí, rellena de hormigón y con unas viguetas en su superficie 
que sirven de base para la posterior fijación de otros elementos.   
 Ventajas:  
- De esta forma se consigue una estructura muy sólida y que da al conjunto 
gran estabilidad. 
- Solución muy económica.  
Figura 4.2.2.1 
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 Inconvenientes:  
 - Surgen tensiones por no quedar la superficie totalmente plana. Las placas 
de acero donde van sujetos los soportes de cada elemento, no quedan 
perfectamente alineados. Además, las reacciones de cada impacto pueden ocasionar 
alabeos en las chapas, lo que agravia aún más este efecto de desalineación. 
C) Bancada de oxicorte. 
 Esta es una solución muy común en equipos de ensayo que no requieran 
elementos de gran tonelaje. Está basada en la construcción de un entramado de 
chapas de acero o incluso de perfiles estándar, soldados entre sí, sobre la cual se fija 
una plancha de acero, de un espesor ‘e’ determinado, también soldada a la 
estructura. Dicha plancha de acero estará perfectamente mecanizada y sobre la cual 
se realizarán una ranuras longitudinales y transversales, de perfil tipo “T” invertida, 
según norma correspondiente.. Estas bancadas se pueden cerrar por su parte 
inferior consiguiendo de esta manera una gran rigidez torsional. 
 Ventajas: 
 - Es una bancada totalmente lisa y sobre la cual podrán ir fijados los soportes 
correspondientes.  
- En términos económicos no resulta muy cara (solamente la mecanización de 
la plancha es lo más laborioso). 
- Muy fácil de construir.  
 
Figura 4.2.2.2 
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 Inconvenientes:  
 - No es una bancada útil para soportar grandes tonelajes, aunque este no 
será el caso del banco de impactos objeto del presente proyecto. 
C) Bancada de fundición. 
 Este tipo de bancadas pueden ir fijadas al suelo mediante un sistema de 
perno de anclaje y tuerca de nivelación. Para ello es necesario construir previamente 
una adecuada cimentación. A parte de este tipo de fijación, como en la mayoría de 
los casos cuando las dimensiones del módulo no son excesivamente grandes, se 
utilizarán simplemente soportes ajustables.  
 En cuanto al tipo de fundición a emplear, las fundiciones grises son, en 
general, las más utilizadas en la construcción mecánica y puede decirse que el 95 % 
de las fundiciones que se fabrican en la actualidad son fundiciones grises.  
 Ventajas: 
 - Bancadas de fácil mecanizado. 
- Alta capacidad de absorber vibraciones: la fundición gris tiene una gran 
capacidad de amortiguamiento de las vibraciones, y de ahí su utilización para las 
bancadas de las máquinas, a parte de poseer una buena resistencia a la compresión.  
- Capacidad de carga muy elevada. 
- En cuanto a la fundición gris de grafito esferoidal, poseen una resistencia 
mecánica y una ductilidad mayor que las de las fundiciones grises usuales. La 
facilidad de mecanización es excelente.  
 
Figura 4.2.2.3 
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 Inconvenientes:  
- La fundición gris posee una propiedades mecánicas mediocres.  
- Pueden tener graves problemas de agrietamiento en caso de tener poros o 
que no cuelen bien. 
- Desde el punto de vista económico, las bancadas fabricadas en fundición 
resultan tremendamente caras, dado la complejidad de su fabricación.   
 Para el caso de adoptar  dicha solución, convendrá consultar las diferentes 
normativas sobre los materiales de fundición:  
- Norma UNE 36-007-77 Condiciones Técnicas Generales de suministro de 
productos siderúrgicos. 
- Norma UNE 36-111-73 Fundición gris: Tipos, características y condiciones 
de suministro de piezas moldeadas. 
- Norma UNE 36-118-73 Fundición con grafito esferoidal. Tipos y condiciones 
de recepción y suministro de piezas moldeadas. 
4.2.3 Decisión. 
Una vez evaluadas las diferentes alternativas, se considera como la más 
adecuada la bancada de oxicorte cerrada por economía y por tener garantizada la  
buena alineación de los elementos que se fijan a ella al estar mecanizada. 
Bancada seleccionada ⇒ BANCADA DE OXICORTE 
4.3 Estudio selección Frenos 
4.3.1 Alternativas 
En el estudio se consideran los dos frenos que incorpora el banco, 
• Freno principal (aplica el par de impacto) 
• Freno de emergencia y paradas suaves. 
El estudio básico será válido para ambos. 
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4.3.2 Evaluación. 
A) Frenos de disco. 
 Ventajas: 
 - Respuesta rápida. 
- Gran disipación del calor por permitir circulación de aire por lado y lado del 
disco e interiormente entre los canales del mismo en caso de disco ventilado. 
- Espacio reducido para la gran potencia desarrollada.  
- Mantenimiento rápido y cómodo (cambio de pastillas). 
- El ajuste de las pastillas al disco es automático. 
- La acción de frenado es independiente del sentido de marcha del vehículo. 
Se produce auto limpieza por acción centrífuga.  
 Inconvenientes: 
 - Debido a la proximidad de los pistones a las pastillas puede conducir el calor 
al líquido y producir burbujas de vapor. 
- Debido a la menor superficie de frenado se producen mayores temperaturas 
por fricción aumentando el desgaste de pastillas.  
- La superficie de fricción es plana en este sistema actuando en forma axial. 
- Es más caro un freno de disco que un freno de tambor. 
 El freno de disco con alimentación hidráulica tiene ventajas e inconvenientes 
frente a un freno electromagnético. Principalmente,  
Ventajas: 
 - Principalmente, su coste: la pinza de freno, el disco de freno y al actuador 
hidráulico, en su conjunto, es mucho más económico que cualquier sistema 
electromagnético. 
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- Técnicamente cumple con los requisitos necesarios para provocar el par de 
impacto en el banco, proporcionando altos valores de par de frenado y potencia de 
frenado. 
- Es muy fácil de adaptar a cualquier instalación, además de tener un montaje 
y desmontaje sencillo. 
 Inconveniente: 
 - Su menor capacidad de frenado frente a un dispositivo actuado 
eléctricamente, los cuales están pensados para grandes instalaciones industriales o 
dispositivos de seguridad. 
- Su mayor tiempo de respuesta frente a los eléctricos, ya que una actuación 
eléctrica es mucho más rápida que una hidráulica (mayores dilataciones del circuito 
de frenos). 
Parecidas ventajas e inconvenientes posee la alimentación neumática. Dicha 
alimentación en más barata que la hidráulica y es posible utilizar en aplicaciones que 
no requieran grandes pares de frenada. 
 B) Frenos de tambor. 
 Ventajas: 
 - Temperatura de trabajo es menor que la obtenida en freno de disco 
- Protegidos contra la suciedad del medio ambiente.  
- Fácil instalación del freno de emergencia.  
 Inconvenientes: 
 - Pequeñas variaciones del coeficiente de rozamiento µ provocan grandes 
variaciones de par de frenado.  
 - El cambio del material de fricción requiere más tiempo que en freno de 
disco.  
 - Los dispositivos de reglaje son más complejos que en freno de disco.  
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 - La disipación del calor es menor que en freno de disco.  
 - La superficie de fricción es curva actuando en forma radial. 
4.3.2 Decisión 
Freno principal: Se decide la utilización de freno de disco de aplicación de 
hidráulica debido a que es más estable y a que es el indicado en las norma de 
ensayo. Asimismo, es el sistema utilizado en otros bancos de ensayo de iguales 
características que posee el cliente en otros centros técnicos.  
Freno de emergencia y paradas suaves: Se decide la utilización de freno de 
disco de aplicación de neumática debido a que es más estable y a que no 
necesitamos grandes pares de frenada para parar el banco. Asimismo, es el sistema 
utilizado en otros bancos de ensayo de iguales características que posee el cliente 
en otros centros técnicos.  
Freno seleccionado ⇒ FRENO DE DISCO 
4.4 Estudio selección limitador de par 
Es el elemento que asegura la integridad del banco al limitar el par máximo que 
aplicará el banco.  
4.4.1 Alternativas 
Las diversas soluciones planteadas son las siguientes: 
 - Utilización de un limitador de par  mecánico (embrague multidisco) 
- Utilización de un limitador de par electromagnético 
- Utilización de un limitador hidráulico. 
A continuación se estudiarán las ventajas e inconvenientes de cada una de 
ellas. 
4.4.2 Evaluación 
A) Limitador de par mecánico (embrague multidisco). 
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Ventajas: 
-Fácil de adaptar. No necesita instalación externa (eléctrica, neumática) por 
obtener la carga a través de un elemento elástico (muelle, diafragma, etc). 
-Soporta pares elevados 
- No necesita ninguna acción para reestablecer su funcionamiento por un 
exceso de par 
Inconvenientes: 
- Para grandes pares, el limitador es de gran tamaño y sus velocidades de 
rotación son bajas. 
- Se necesita desmontar del banco para realizar calibración del par a limitar 
- Precio elevado 
B) Limitador de par electromagnético. 
Ventajas: 
-Fácil de adaptar.  
-Soporta pares elevados 
- No necesita ninguna acción para reestablecer su funcionamiento por un 
exceso de par 
Inconvenientes: 
- Para grandes pares, el limitador es de gran tamaño y sus velocidades de 
rotación son bajas. 
- Se necesita desmontar del banco para realizar calibración del par a limitar 
- Precio muy elevado 
C) Limitador de par hidráulico. 
Ventajas: 
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- Fácil de adaptar.  
- Soporta pares muy elevados y velocidades elevadas. 
- No necesita ser desmontado del banco para realizar la calibración 
- Tamaño reducido 
Inconvenientes: 
- Necesita ser reestablecido en su funcionamiento al recibir un exceso de par 
- Precio elevado 
4.4.3 Decisión 
Sólo uno de los elementos evaluados consigue las especificaciones 
requeridas de velocidad angular. En consecuencia, elemento seleccionado es el 
limitador de par hidráulico. 
Limitador de par seleccionad ⇒ LIMITADOR DE PAR HIDRÁULICO 
4.5 Estudio selección sensor medición par de impacto 
 Es necesario conocer los valores obtenidos de par de impacto tanto a la 
entrada como a la salida de la caja a ensayar. De ahí que se colocará un captador de par 
justo a la entrada del primario, y un captador de par o célula de carga a la salida de los 
frenos, para medir en par de frenado.   
 4.5.1 Alternativas. 
Las diversas soluciones planteadas son las siguientes: 
 -  Transductores de par  
 - Células de carga 
 4.5.2 Evaluación  
 A) Transductores de par. 
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 Los transductores de par van provistos de un sistema a base de bandas 
extensiométricas para la medida de pares constantes o variables. Dentro de toda las 
variedades de captadores de par existentes en el mercado, uno de los más utilizados 
en los bancos de pruebas es el captador por transmisión sin contactos.  
 Ventajas: 
 - No requieren de mantenimiento. 
 - Capaces de medir pares muy elevados. 
 - Son de dimensiones reducidas y muy fáciles de instalar en un sistema 
mecánico. 
 Inconvenientes: 
 -Fundamentalmente, su alto precio. 
 B) Célula de carga 
 Ventajas: 
 -Miden sin apenas desplazamiento fuerzas de tracción y compresión, 
estáticas y dinámicas. Están basadas en la aplicación de bandas extensiométricas , y 
poseen una alta precisión. 
 - Solución muy económica. 
 
Figura 4.5.2.1 
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 Inconvenientes: 
 - No da una lectura directa. Requiere calcular el par a partir de la longitud del 
brazo de palanca y la fuerza medida. 
 4.5.3   Decisión. 
 Preferiblemente desde el punto de vista técnico, en cualquier tipo de bancos 
de ensayos es ideal disponer de mediciones directas de los parámetros que se 
quieren monitorizar y/o controlar. Pero existe una inconveniente fundamental que es 
su elevado precio (desde un 100%...incluso hasta un 1000% más que una célula de 
carga). De esta manera, a pesar de no disponer de una lectura directa, el cálculo del 
par no plantea problemas técnicos y, en consecuencia, se selecciona el uso de célula 
de carga. 
Sensor seleccionado ⇒ CÉLULA DE CARGA 
4.6 Estudio selección motor 
 La única misión del motor es embalar el volante de inercia hasta alcanzar la 
velocidad preestablecida. Un vez alcanzada dicha velocidad, el motor quedará 
desconectado.  
 4.6.1 Alternativas 
 - Motor eléctrico 
 - Motor de combustión.  
4.6.2 Evaluación 
 A) Motor eléctrico: 
 Un motor eléctrico se presenta como la mejor solución, no sólo para esta 
aplicación, sino para todo tipo de bancos donde requiera un par constante y en 
ocasiones no demasiado elevado.  
 Como ventajas principales de utilizar un motor eléctrico se pueden citar: 
 - Carácter estable que proporciona al sistema (regularidad cíclica del par y 
velocidad). 
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- Muy simple de instalar en el banco y apenas necesita mantenimiento.  
- Sin producir ruidos ni emisiones contaminantes. 
- Más económico que un motor de combustión. 
 Dentro de elegir un motor eléctrico, existe una amplia gama de motores, 
desde los de 2 polos hasta 8 polos. 
 B) Motor de combustión  
 Instalar un motor de combustión resulta muy complejo para esta aplicación, y 
no es aconsejable en instalaciones de bancos de ensayos en que se requiera un par 
constante.  
 4.6.3 Decisión. 
 El criterio de selección elegido en este caso es el de funcionamiento estable y 
bajo  mantenimientos de un motor instalado en un banco. De ahí que el motor 
elegido sea el motor eléctrico 
 Motor seleccionado ⇒ MOTOR ELÉCTRICO 
4.7 Estudio selección sistema desplazamiento bancada móvil 
Es el elemento encargado de desplazar la bancada móvil con objeto de regular la 
distancia entre los apoyos en función de la longitud de la pieza de ensayo. 
4.7.1 Alternativas 
Las alternativas planteadas son las siguientes: 
- Sistema de cilindro hidráulico y central hidráulica 
- Sistema de husillo y motor eléctrico  
4.7.2 Evaluación 
A) Sistema de cilindro hidráulico y central hidráulica. 
Ventajas: 
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- Adecuado para grandes esfuerzos 
Inconvenientes: 
- Mayor complejidad de la instalación 
- No es adecuado para grandes desplazamientos. Se necesitan cilindros 
telescópicos de varias etapas para cubrir distancias 1.5 metros ya que un 
cilindro normal necesita mucho espacio. 
- Coste alto 
- Mantenimiento alto 
B) Sistema de husillo con motor-reductor 
Ventajas: 
- Instalación simple 
- Adecuado para cubrir desplazamiento grandes 
- Coste bajo 
- Poco mantenimiento 
Inconvenientes 
- Velocidades de desplazamiento no elevadas 
- Fuerza de accionamiento no elevada 
4.7.3 Decisión 
Aunque el sistema husillo + motor-reductor no permite velocidades de 
desplazamiento ni  fuerzas de accionamiento elevadas, éstas son suficientes para la 
aplicación. Además el coste es inferior a la opción de cilindro hidráulica. En 
consecuencia, la opción de husillo + motor-reductor es la seleccionada para el 
desplazamiento del soporte del freno principal. 
Sistema desplazamiento seleccionado ⇒ HUSILLO + MOTOR REDUCTOR 
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4.8 Configuración definitiva seleccionada 
La configuración básica seleccionada constará de los siguientes elementos, 
 
 
 
 
 
 
 
1.- Motor eléctrico 2.- Bancada de oxicorte 3.- Freno de disco aux 
4.- Limitador de par 5.- Husillo + motor-reductor 
6.- Freno de disco 
principal 
 
1
3 4
5
2
6
Figura 4.8.1 
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5.  DISEÑO MECÁNICO DEL BANCO 
5.1 Definición de un ciclo de durabilidad 
De acuerdo a lo indicado en las especificaciones básicas del banco (ver punto 3), la 
cadencia de impactos no puede ser inferior a 1 impacto/minuto. Dicha cadencia mínima, 
condiciona la selección de algunos elementos del banco (motor eléctrico y freno auxiliar). Se 
considerará el caso más estricto en el cual, tras cada impacto, la energía remanente del 
volante de inercia será disipada por el freno auxiliar.  
La secuencia de un ciclo de impacto durante una durabilidad será la siguiente, 
 
 
 
T0 Tiempo para activar el servo embrague de conexión a motor (1 s) 
T1 Tiempo para acelerar el volante de inercia a la velocidad especificada 
T0’ Tiempo para desactivar el servo embrague de conexión a motor (1 s) 
T2 Tiempo entre la desactivación del embrague y el impacto (1s) 
T3 Tiempo de impacto (max 0.3s) 
T4 Tiempo de sincronización velocidad motor a la velocidad volante remanente (max 5s) 
 
Sólo queda definir los tiempos T1, relacionado con motor eléctrico, y T4 
relacionado con la sincronización de la velocidad del motor respecto a la velocidad 
remanente del volante después del impacto y que la suma de todos los tiempos sean 
inferiores al minuto. Dichos tiempos serán determinados en el cálculo para la 
selección del motor eléctrico (T1). T4 dependerá en parte del sistema de control, 
aunque son valores reducidos (max 5s) comparado con el tiempo necesario para 
acelerar el volante desde 0 rpm ya que T1 se verá reducida a partir del 2º ciclo. 
 
 
 
T0 T1 T0’ T2 T4T3 
1 Ciclo de durabilidad ≤ 1 minuto 
Tabla 5.1.1 
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5.2 Diseño del sistema acumulador de energía cinética 
El sistema de acumulación de energía cinética estará formado por un volante de 
inercia que en función de su inercia y su velocidad de giro, acumulará la energía necesaria 
para su posterior transformación en par torsor de impacto.  
El diseño del volante está íntimamente relacionado con el eje que lo soporta. El 
diseño de ambos elementos será en conjunto por ser un punto crítico del diseño del banco al 
tener una energía acumulada muy elevada que en caso de rotura podría causar un 
accidente grave. Se pondrá especial atención en el cálculo de la frecuencia de resonancia 
del conjunto para evitar roturas espontáneas. 
5.2.1 Cálculo inercia mínima 
Para poder realizar el estudio del predimensionado del volante de inercia se 
parte de las especificaciones de ensayo (rpm de ensayo y tiempos de impacto: 0.2 – 
0.3 s). 
El impacto se caracteriza por una subida brusca de par torsor en un tiempo 
relativamente pequeño. Durante este periodo de tiempo, se produce una 
desaceleración del volante de inercia lineal  desde un valor 0 hasta una 
desaceleración máxima (ver gráfica  5.2.1.1) y una reducción de la velocidad del 
volante de forma parabólica. 
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Para la determinación de la inercia mínima, se considera la velocidad mínima 
de ensayo (ωvmin= 600rpm) y que dicha velocidad alcanza el valor 0 rpm transcurrido 
los 0.3 segundos desde la aplicación de los frenos. Los resultados aparecen en la 
tabla 5.2.1.1, 
Velocidad volante 
inicial ωvo rpm (rad/s)
Velocidad volante final 
ωvf rpm ti=0.3s 
Desaceleración 
máxima volante rad/s2  
αvmax 
Par  frenada máxima 
TFmax Nm Inercia volante IV Kgm
2
600 (62.83) 0 -418.9 15000 35.8  
3000 (314.16) 0 -2094.4 3197(*) 1.53 
(*) Par de frenada trasladado a eje primario de la caja de cambio con la 1ª velocidad insertada (i1ª: 4.692) 
 
De acuerdo a estos resultados, la inercia volante mínima a garantizar es de 
35.8 Kgm2. Esta inercia es la necesaria para la realización de ensayos a bajas 
revoluciones y que son los ensayos más numerosos. Los ensayos a alta velocidad 
sólo se realizan en cajas de cambio completas M/T; el exceso de inercia en el 
volante no afecta en los resultados de los ensayos y en consecuencia se coge la 
inercia volante mínima mayor de los dos casos. 
La inercia total será la suma de todas la inercias de los elementos en rotación 
que afecten durante el impacto.  
5.2.2 Estudio selección conjunto eje-volante de inercia. 
Una vez definida la inercia mínima (35.8 Kgm2) se necesita definir los 
siguientes puntos: 
• Material seleccionado 
• Diámetro límite debido a la fuerza centrífuga. 
• Diámetro y ancho del volante seleccionado 
• Sistema fijación volante a eje  
a) Material seleccionado. 
Tabla 5.2.1.1
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Debido a que el volante de inercia es un elemento másico, no necesita de 
unos requerimientos de resistencia mecánica elevados pero es necesario garantizar 
que tenga un funcionamiento seguro a lo largo de su vida útil. Para este cometido se 
selecciona un acero aleado F-1250 que nos permitirá tener la dureza suficiente para 
no tener deformación en la zona de amarre al eje y la tenacidad adecuada para 
soportar los impactos. 
b) Diámetro límite debido a la fuerza centrífuga. 
El valor máximo del volante de inercia vendrá determinado por la resistencia 
del mismo a la acción de la fuerza centrífuga.  El radio máximo se define a través de 
la ecuación 5.2.2.1 
2
V
Vadm
VMAXR ωρ
σ
×=        Ec. 5.2.2.1 
donde, 
RVMAX : Radio máximo admisible (m) 
Vadmσ : Tensión admisible del material del volante (MPa) 
 Vρ :  densidad del material del volante (Kg/m3) 
ωV:  Velocidad angular del volante de inercia (rad/s) 
El radio máximo aparece en la tabla 5.2.2.1 
Material Tensión rotura (MPa) Tensión admisible  (MPa) (*) Densidad (Kg/m
3) 
Vel max volante 
ωVmax (rad/s) 
Radio max RVMAX 
(m) 
F-1250 700 183.8 7850 314.2 0.487 
(*) Tensión admisible a fatiga minorada con coeficientes de modificación (tipo de carga, tamaño, acabado superficial...) 
En consecuencia, el diámetro máximo del volante será de ∅974mm.  
c) Diámetro y ancho del volante seleccionado 
Para poder determinar el diámetro definitivo del volante, se fijará la anchura 
del mismo. Por similitud de anchura con volantes de inercia ya utilizados en otros 
bancos, se parte de una anchura de 175 mm. Considerando que la inercia mínima a 
Tabla 5.2.2.1 
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garantizar es de 36 Kgm2, el diámetro que se aproxima a esa inercia es de ∅720 
mm. En consecuencia, las dimensiones básicas del volante serán ∅720x175 mm. 
d) Sistema fijación volante a eje 
Para la fijación del volante al eje se ha desestimado el uso de chavetas 
debido al incremento de tensiones que se producian en el eje por el efecto entalla. 
Para reducir este efecto, se recurre al uso de sistema de amarre cónicos que 
permiten la transmisión del par de impacto sin perder resistencia en las piezas 
involucradas. Dicho sistema se aprecia en la figura 5.2.2.1. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
5.2.3 Cálculo de resistencia del conjunto eje-volante 
Para el cálculo de resistencia del conjunto eje-volante se partirá de la 
siguientes premisas, 
• El cálculo del conjunto será considerando vida infinita, con un 
coeficiente de seguridad mínimo de 1.5 
• Se calculará la resistencia debido a fuerza centrífuga y a la 
combinación de fuerzas internas y externas al conjunto. Se considera 
fuerza interna al peso de los elementos y como fuerza externa el par 
de impacto  
 
Figura 5.2.2.1 
Volante inercia Acoplamiento cónico RLK200x120x165 
Eje soporte 
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• Se realizarán cálculos mediante elementos finitos y manuales para 
comprobar la fiabilidad de los cálculos. 
a) Dimensionado eje soporte volante 
Para el cálculo del diámetro mínimo se considera los momentos flectores y 
torsores que deberá soportar el eje por separado para obtener un orden de magnitud 
de los diámetro en cada caso. A efectos de cálculos se considera el máximo par 
torsor que puede dar el freno (15000 Nm) y no el de funcionamiento máximo (12500 
Nm), se minoran la resistencia del material de acuerdo a los diferentes coeficientes 
de modificación (tipo de carga, tamaño, acabado superficial, etc). 
Diámetro mínimo a flexión 
Las solicitaciones a flexión aparecen en la figura 5.2.3.1 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
siendo las cargas, las indicadas en la tabla 5.2.3.1 
Descripción Tipo de carga Valor de la carga Comentario 
Peso freno disco auxiliar MFAUX Interna 314.9 N  
Peso limitador de par MLim Interna 137.3 N  
 
262 Nm 
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Peso acoplamiento eslástico ROTEX 
(50% del total) MRotex 
Interna 999.6 N  
Peso Eje+volante Meje + MV Interna 5891 N  
Momento flector por desalineación Tfdes externa 262 Nm 
Este momento flector aparece cuando 
se aplica el par impacto debido a 
desalineaciones en el montaje 
 
 
Realizando los cálculos oportunos (ver anexo A) se obtiene el momento  
flector máximo y con él se define el diámetro mínimo a tener en la sección. Los 
resultados de dichos cálculos aparecen en la tabla 5.2.3.2, 
Material Eje Momento flector max (Nm) Tensión admisible (MPa) a fatiga (*) Diámetro mínimo eje (mm) 
F-1250 786 250 ∅31.75 
(*) Tensión admisible a fatiga minorada con coeficientes de modificación (tipo de carga, tamaño, acabado superficial...) 
Diámetro mínimo a torsión 
En este caso las fuerzas son sólo externas (par de impacto) y su valor 
máximo viene determinado por la capacidad del freno principal (TFmax= 15000 Nm). 
Los resultados del diámetro mínimo aparecen en la tabla 5.2.3.3 
Material Eje Tensión cortante admisible (MPa) a fatiga (*) Diámetro mínimo eje (mm) 
F-1250 145 ∅100 
(*) Tensión admisible a fatiga minorada con coeficientes de modificación (tipo de carga, tamaño, acabado superficial...) 
 
Diámetro mínimo seleccionado 
Considerando los resultados obtenidos, partiremos para el diseño del eje de 
un diámetro mínimo de ∅100. El eje tendrá diferentes escalonamientos, de los 
cuales,  el menor será de ∅100. Con los valores de par de flexión y par torsor se 
calcula la tensión de la sección crítica una vez diseñado el eje. 
Cálculos de tensiones 
Se determina la sección crítica a partir de la experiencia y considerando 
cualquier cambio de diámetro de sección como un punto candidato. Dentro del 
conjunto eje-volante sólo existe uno afectado por el par torsor y es la sección objeto 
del estudio (ver figura 5.2.3.1) 
Tabla 5.2.3.2
Tabla 5.2.3.3
Tabla 5.2.3.1 
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Los cálculos de tensiones de la sección crítica aparecen en la tabla 5.2.3.4 
 
 
Con los resultados obtenidos en la sección crítica, se considera que el diseño 
del eje es correcto a nivel resistencia a fatiga.  
5.2.4 Estudio frecuencial de resonancia del conjunto eje-volante 
El conjunto eje-volante es uno de los elementos más criticos del banco de 
ensayos por tener una gran cantidad de energía acumulada y que en caso de rotura 
Resultados Cálculos  
FEM 
Resultados Cálculos  
Manual Tipo 
estudio Solicitaciones Tensión  Von Mises 
(MPa) 
Tensión 
admisible 
 (MPa) (*) 
 
Cs(**) 
 
Tensión  
Von Mises 
(MPa) 
Tensión 
admisible 
 (MPa)(*) 
 
Cs (**) 
 
Valoración 
 
Fuerza 
centrífuga ωV  314.2 rad/s --------------- -------------  100.4 183.2 1.83 Cs > 1.5 Aceptado 
MFAux 314.9 N 
MLim 137.3 N 
MRotex 999.6 N 
Meje + 
MV 
5891 N 
Tfdes 
261.8 
Nm 
Carga 
combinada 
TFmax 
15000 
Nm 
σmedia = 102.5 
 
σalterna = 102.5 
 
ver figura 
5.2.3.2 
211 1.61 
σmedia = 66.2 
 
σalterna = 113.8 
 
211 1.59 Cs > 1.5 Aceptado 
Sección critica
Figura 5.2.3.1 Figura 5.2.3.2 
(*) Tensión admisible a fatiga minorada con coeficientes de modificación (tipo de carga, tamaño, acabado superficial...) 
(**) El coeficiente de seguridad Cs  se ha calculado considerando que la tensión alterna y la tensión media aumenta a la vez en la misma 
proporción 
Tabla 5.2.3.4 
5. Diseño mecánico del banco          49 
 
             
 Diseño de un banco de ensayos de impacto torsional 
podría provocar un grave accidente. La rotura se puede originar por falta de 
resistencia (ya calculada en el punto 5.2.3) o por alcanzar la frecuencia resonancia 
del sistema. En este apartado se realiza el cálculo FEM y manual para determinar la 
velocidad crítica del sistema. 
Se realiza el cálculo manual de la velocidad crítica a ‘flexión’ y a ‘torsión’ de 
acuerdo a la siguientes fórmulas. 
‘Flexión’:  
maxv
kf f
n 1300 ×= ;       Ec 5.2.4.1 
nkf: Velocidad crítica (rpm) 
fvmax: Flecha máxima del sistema (cm) 
‘Torsión’:  
ejev
ejev
kt I
c
n π
30=       Ec 5.2.4.2 
nkt: Velocidad crítica (rpm) 
cejev: Rigidez del eje  (Nm/rad) 
Iejev: Inercia del eje del volante de inercia (Kgm2) 
 
 
 
 
 
 
 
A efectos de cálculo se considera que la masa del sistema es el centro del 
volante de inercia por ser el elemento másico mayor con diferencia. Se considera el 
Figura 5.2.4.1 
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eje de diámetro único ∅100 para simplificar los cálculos. Esta consideración va a 
favor de la seguridad (ver figura 5.2.4.1). 
Los resultados de los cálculos se encuentran en la tabla 5.2.4.1 
 
De los resultados obtenidos se deduce que la velocidad crítica a ‘flexión’ es la 
más cercana al régimen de funcionamiento del eje-volante y, por consiguiente,  la 
que no se deberá de alcanzar para evitar una posible rotura espontánea. El 
coeficiente de seguridad Cs es elevado y en consecuencia se considera que el 
diseño del conjunto eje-volante es apto para su uso en el banco de ensayos. 
5.2.5 Equilibrado del conjunto eje-volante 
Para garantizar un funcionamiento del conjunto sin vibraciones, se define un 
grado de precisión de equilibrado Q2.5 a 3000 rpm de acuerdo a la Norma VDI2060. 
A partir de esta calidad de equilibrado obtenemos los valores a incluir en plano de 
conjunto (desequilibrio max), 
Tipo 
equilibrado 
Desequilibrio 
admisible (gr) 
Desequilibrio 
admisible corregido 
(85%) (gr) 
Desequilibrio 
max (grcm) 
ESTÁTICO 13.3 11.3 406.3 
DINÁMICO 6.65 ( por plano) 5.65 (por plano) 203.4 (por plano) 
 
A partir del desequilibrio máximo admisible, se calcula la fuerza de reacción 
originada por el desequilibrio (ecuación 5.2.5.1) y que deberán de absorber los 
rodamientos de soportación del conjunto, 
VMaxVadmisibleDes ωRDesqF ××=      Ec 5.2.5.1 
 Tipo cálculo 
Velocidad crítica 
(rpm) 
Velocidad max 
volante (rpm) Cs 
Valor 
objetivo Valoración 
Flexión (nkf) 10602 3.5 Cálculo 
manual 
Torsión (nkt) 42409 14.1 
Cálculo 
FEM Flexión (nkf) 7600 
3000 
2.5 
Cs > 1.5 
 
 
Aceptado 
Tabla 5.2.4.1
Tabla 5.2.5.1
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donde, 
FDes :  Fuerza de reacción debido al desequilibrado (N) 
ωVmax:  Velocidad max del volante de inercia (rad/s), ωVmax= 314.16 rad/s 
RV:  Radio del volante (m),  RV= 0.36 m 
Desqadmisible:  Desequilibrio max admisible (Kg),  Desqadmisible= 0.0133 Kg 
calculando,  FDes= 472.55 N 
 
5.3 Diseño de ejes y acoplamientos 
5.3.1 Identificación de los ejes y acoplamientos 
En la presente memoria, se presenta el diseño y cálculo de los ejes y 
acoplamientos más representativos del banco de ensayo. El cálculo detallado de los 
aquí presentados, conjuntamente con el resto de ejes y acoplamientos, se podrá 
observar en el anexo correspondiente. 
Los ejes y acoplamientos considerados son los siguientes, 
1) Eje freno principal 
2) Eje cubo de rodadura 
3) Eje acoplamiento ‘A’ 
4) Acoplamiento ROTEX (módulo central) 
 
 
 
 
 
5. Diseño mecánico del banco          52 
 
             
 Diseño de un banco de ensayos de impacto torsional 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
A efectos de cálculos, el predimensionado del diámetro mínimo de los ejes 
sometidos al par de impacto ya se cálculo en el caso del eje del volante (ver punto 
5.2.3) y se considerará como punto de partida. El cálculo de los elementos será 
considerando vida infinita, con un coeficiente de seguridad mínimo de 1.5. 
5.3.2 Cálculo y dimensionado del eje freno principal. 
El eje del freno principal tiene como función transmitir el par de impacto 
aplicado en el freno a la pieza de ensayo. Soporta los elementos que conforma el 
sistema de freno y uno de los extremos de la pieza de ensayo. Las cargas que lo 
solicitan se muestran en la figura 5.3.2.1 y tabla 5.3.2.1 
 
 
 
3 2 4 
1 
Figura 5.3.1.1 
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Las cargas que solicitan al eje se pueden clasificar en  dos tipos: tipo 
gravitatorias (F1, F2 y F3) y las originadas por el impacto (F4, F5 y TFmax). Con estas 
cargas, se calcula el momento flector y la sección más solicitada del eje. 
Determinación del diámetro de eje 
Como dato de partida, se considera un diámetro mínimo de ∅100mm para 
soportar el par de impacto. Debido a la incorporación de un brazo de reacción que 
soporta la pinza de frenos, éste monta rodamiento cónicos que condicionan al eje al 
tener que hacer escalones en el mismo para conseguir un correcto montaje (S1= 
Ø100, S2=Ø90 y S3=Ø85). A pesar de esta reducción,  las secciones S2 y S3 sólo 
están solicitadas a flexión ya que el momento torsor pasa a través del brazo de 
reacción y, por lo tanto, no aplica el criterio de  ∅100mm como mínimo. 
Par de frenada máxima (Nm) 15000TFmax (Nm)
Datos cargas 
Posición (x) LMAcDisco+Disco (mm) 260
Fuerza F4 (N) en eje 'z'
Masa Pinza + brazo MPinza+Brazo (N) 759.7
Posición (x) LMPinza+Brazo (mm) 422.7
FPinza_impacto (N) 100671
Posición (x) LFPinza_impacto (mm) 353.8
Fuerza F3 (N) en eje 'y'
Fuerza F2 (N) en eje 'y'
Masa eje MEJEFR (N)
Posición (x) LMEJEFR (mm)
640.36
192
Masa acoplamiento + disco de freno 
MAcDisco+Disco (N)
549.5
Fuerza F5 (N) en eje 'z' FBrazo_impacto (N) 41667Posición (x) LFBrazo_impacto (mm) 435
Fuerza F1 (N) en eje 'y'
Tabla 5.3.2.1 
x=0
L
x=675
Eje x
Eje y
ByAy
F1 F2 F3
S1 S2
S3
S4
x=0
L
x=675
Eje x
Eje z
Az Bz
F4 F5
Vista en planta Vista lateral 
Figura 5.3.2.1 
TFmax 
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 Los resultados se presentan en la tabla 5.3.2.2.  
 
 
A través de los cálculos realizados se determina que la sección más solicitada 
se encuentra en el cambio de sección del Ø100 al Ø90. Tanto a nivel de cálculo 
manual como cálculo de elementos finitos (FEM) los resultados han sido positivos y 
se considera que el diseño del eje es correcto  para la aplicación.  
5.3.3 Cálculo y dimensionado del acoplamiento ROTEX (módulo central) 
Como elemento de transmisión del par de impacto entre el volante de inercia 
y la pieza de ensayo, se ha intercalado un acoplamiento doble para absorber 
desalineaciones angulares y de altura. Dicho acoplamiento está compuesto por dos 
elementos elásticos de la marca ROTEX a los cuales se montan tres elementos 
metálicos denominados ‘ROTEX extremo cubo’, ‘ROTEX extremo limitador’ y ‘ 
ROTEX módulo central’ (ver figura 5.4.3.1) cuyo diseño se realiza en el presente 
proyecto.  
 
 
 
 
 
 
Cálculos sección crítica 
FEM Manual Momento 
Flector max 
Mf1EJEFR (Nm) Tensión Von 
mises (MPa) Cs 
Tensión 
admisible 
(MPa) 
Tensión Von 
mises (MPa) 
Cs 
(**) 
Tensión 
admisible 
(MPa) (*) 
 
 
Valoración 
Sección crítica
20077 
σmedia = 64.12 
 
σalterna = 64.12 
3.45 306 
σmedia = 140.2 
 
σalterna = 148.6
 
1.51 306 Cs>1.5 aceptado 
 
(*) Tensión admisible a fatiga minorada con coeficientes de modificación (tipo de carga, tamaño, acabado superficial...) 
(**) El coeficiente de seguridad Cs  se ha calculado considerando que la tensión alterna y la tensión media aumenta a la vez en la misma 
proporción 
Tabla 5.3.2.2 
Sección 
crítica manual
Sección 
crítica FEM 
ROTEX módulo 
central
ROTEX extremo 
limitador 
ROTEX  
extremo cubo
ROTEX  elemento 
elástico 
Figura 5.3.3.1 
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Debido a la complejidad de cálculo manual para determinar las tensiones en 
los elementos de los extremos, estos se calcularán mediante FEM (ver anexo 
correspondiente). El elemento central se calculará tanto manual como mediante 
FEM.  
Las cargas que solicitan a elemento central son debidas al impacto durante el 
ensayo y principalmente al par de frenado.  La sección resistente es DØ320xdØ200 
mm y su definición ha venido condicionada por tener que acoplarse a los elementos 
elásticos del fabricante ROTEX. 
Los resultados obtenidos aparecen en la tabla 5.3.3.1. 
 
 
Tanto a nivel de cálculo manual como cálculo de elementos finitos (FEM) los 
resultados han sido positivos y se considera que el diseño del eje es correcto  para la 
aplicación.  
 
5.3.4 Cálculo y dimensionado del acoplamiento “A”  
El acoplamiento ‘A’  es el elemento encargado de transmitir el par del motor 
eléctrico al servoembrague de conexión.  
Las cargas que solicitan a este acoplamientos son las generadas por el par 
motor. En su dimensionado a tenido especial importancia el acoplamiento elástico  
del fabricante JAURE (este elemento une el eje motor al acoplamiento ‘A’) ya que 
exige un diámetro mínimo y ha sido la cota de partida (Ø35mm min.). 
Cálculos sección crítica 
FEM Manual Par  frenado 
max TFmax 
(Nm) Tensión Von mises (MPa) 
Cs 
(**) 
Tensión 
admisible 
(MPa) 
Tensión 
torsión (MPa)
Cs 
(**) 
Tensión 
admisible 
(MPa) (*) 
Valoración Sección crítica
15000 
σmedia = 17.6 
 
σalterna =17.6 
9.35 211 
σmedia = 4.8 
 
σalterna =8.1 
 
13.8 122 Cs>1.5 aceptado 
(*) Tensión admisible a fatiga minorada con coeficientes de modificación (tipo de carga, tamaño, acabado superficial...) 
(**) El coeficiente de seguridad Cs  se ha calculado considerando que la tensión alterna y la tensión media aumenta a la vez en la misma 
proporción 
Tabla 5.3.3.1 
Sección 
crítica 
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Los resultados obtenidos aparecen en la tabla 5.3.4.1. 
 
 
Tanto a nivel de cálculo manual como cálculo de elementos finitos (FEM) los 
resultados han sido positivos y se considera que el diseño del eje es correcto  para la 
aplicación.  
5.3.5 Cálculo y dimensionado del eje del cubo de rodadura  
El eje del cubo de rodadura es el elemento encargado de transmitir el par de 
frenada desde el volante a la pieza  y de soportar un extremo de la misma 
Las cargas que solicitan a este eje son las generadas por el par de frenada. Y 
el peso de los elementos de su entorno que están fijados a él. Como punto de partida 
para su dimensionado, se escoge el diámetro ya calculado para el eje del volante 
(Ø100) 
Los resultados obtenidos aparecen en la tabla 5.3.5.1. 
 
 
Cálculos sección crítica 
FEM Manual Par  motor max 
TMotormax (Nm) Tensión Von 
mises (MPa) 
Cs 
(**) 
Tensión 
admisible 
(MPa) 
Tensión 
torsión (MPa)
Cs 
(**) 
Tensión 
admisible 
(MPa) (*) 
Valoración Sección crítica
120 
σmedia = 28.5 
 
σalterna =28.5 
7.2 268 
σmedia = 7.13 
 
σalterna =15.25 
 
4.59 73 Cs>1.5 aceptado 
Cálculos sección crítica 
FEM Manual 
Cargas 
Tensión Von 
mises (MPa) 
Cs 
(**) 
Tensión 
admisible 
(MPa) 
Tensión 
torsión 
(MPa) 
Cs 
(**) 
Tensión 
admisible 
(MPa) (*) 
Valoración Sección crítica
Par  frenado 
max TFmax 
(Nm) 15000 
Momento 
flector 
Mf1eje-cubo 
(Nm) 
367.8 
σmedia = 140.4 
 
σalterna =140.4 
1.71 344 
σmedia = 66.2 
 
σalterna =203.6
 
1.50 344 
 
 
 
 
Cs>1.5 aceptado  
(*) Tensión admisible a fatiga minorada con coeficientes de modificación (tipo de carga, tamaño, acabado superficial...) 
(**) El coeficiente de seguridad Cs  se ha calculado considerando que la tensión alterna y la tensión media aumenta a la vez en la misma 
proporción 
Tabla 5.3.4.1 
(*) Tensión admisible a fatiga minorada con coeficientes de modificación (tipo de carga, tamaño, acabado superficial...) 
(**) El coeficiente de seguridad Cs  se ha calculado considerando que la tensión alterna y la tensión media aumenta a la vez en la misma 
proporción 
Tabla 5.3.5.1 
Sección crítica 
Sección crítica 
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Tanto a nivel de cálculo manual como cálculo de elementos finitos (FEM) los 
resultados han sido positivos y se considera que el diseño del eje es correcto  para la 
aplicación.  
5.4 Cálculo y dimensionado de rodamientos 
5.4.1 Identificación de los rodamientos 
El banco de ensayos consta de 5 grupos de rodamientos ubicados todos ellos 
sobre el eje de giro del mismo. Un total de 4 grupos soportan los elementos giratorios 
más pesados y están fuertemente solicitados mientras se produce el impacto de los 
ensayos. Los diferentes grupos se encuentran identificados en la figura 5.4.1.1 y 
tabla 5.4.1.1 
 
 
 
 
 
 
 
 
Grupo Denominación 
1 Rodamientos servoembrague 
2 Rodamientos eje del volante 
3 Rodamientos cubo de rodadura 
4 Rodamientos eje freno principal 
5 Rodamientos brazo de reacción 
 
A efectos de dimensionado de los rodamientos, se ha buscado que la vida de 
los mismos cubra toda la vida del banco (equivalente a 11111 horas) con objeto de 
reducir al mínimo los tiempos de mantenimiento.  
 
 1 
2 
3
4 5 
Figura 5.4.1.1 
Tabla 5.4.1.1
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Los rodamientos seleccionados son del fabricante SKF y se han seguido las 
recomendaciones de su catálogo a la hora de seleccionar y definir las condiciones de 
entorno de los rodamientos (tolerancias de montaje, diseño de eje y alojamientos, 
lubricación, etc).  
Los cálculos detallados se encuentran en el anexo correspondiente. 
5.4.2 Cálculo y dimensionado de los rodamiento del eje del volante 
Estos rodamientos se caracterizan por soportar el elemento  giratorio más 
pesado (volante de inercia) y su vez más peligroso por la gran cantidad de energía 
cinética que puede acumular, en consecuencia, se necesita tener un margen de 
seguridad elevado.  
Básicamente, está solicitado por cargas gravitatorias, por defecto de 
equilibrado y por pares debidos a posibles desalineaciones de los acoplamientos 
elásticos. La ubicación de las cargas y su valores se muestran en la tabla 5.4.2.1 y 
figura 5.4.2.1. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
  
 
Fuerza  debida desequilibrio  eje volante (carga dinámica)
Par por desalineación acoplamiento ROTEX (Nm)  (carga 
dinámica)
Par de frenada máxima (Nm) (carga dinámica) 15000
Posición (x) LMFaux (mm)
TFmax (Nm)
Fuerza F5 (N) en eje 'y' (carga estática) ----------- ---------------
137,3
Tfdes (Nm) 261,8
181,5
999,6
472,6
Posición (x) LMRotex (mm)
FDes (N)
----------- ---------------
Fuerza F1 (N) en eje 'y' (carga estática)
Fuerza F2 (N) en eje 'y' (carga estática)
Masa limitador par MLim
Fuerza F3 (N) en eje 'y' (carga estática)
50 % Masa acop Rotex MRotex (N)
Masa disco freno aux MFaux (N) 314,9
900,5
Masa eje+ volante Meje+V (N)
Posición (x) LMEJE+V (mm)
Datos cargas 
Posición (x) LMLim (mm) 575,5
Fuerza F4 (N) en eje 'y' (carga estática)
5891
188,5
 
Tabla 5.4.2.1
x=0
L
x=400.5
Eje x
Eje y
ByAy
F1
F2 F3
S3
F4
S4
ROD 'A' ROD 'B'
Figura 5.4.2.1 
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Con estas solicitaciones se calculan las cargas sobre los rodamientos y se 
selecciona del catálogo de SKF. Se toma como base usar rodamientos de bolas a 
rótulas por absorber mejor las flexiones del eje del volante. Los datos de los 
rodamientos aparecen en la tabla 5.4.2.2 
 
 
 
 
 
De acuerdo a las recomendaciones del fabricante SKF, se realizan los 
cálculos de vida (ver tabla 5.4.2.3) siendo su resultado positivo y se considera que el 
rodamiento seleccionado es correcto para la aplicación. 
 
 
 
 
 
 
5.4.3 Cálculo y dimensionado de los rodamiento del eje freno principal 
Estos rodamientos soportan el eje, freno principal y brazo de reacción.  
Básicamente, está solicitado por cargas gravitatorias y por las fuerzas de 
reacción del brazo mientras se produce el impacto de los ensayos. La ubicación de 
las cargas y su valores se muestran en la tabla 5.4.3.1, figura 5.4.3.1(vista lateral) y 
figura 5.4.3.2 (vista en planta). 
 
Denominación
Modelo Soporte fijación
Modelo Soporte fijación
Distancia entre apoyos L (mm)
Capacidad carga dínámica C (N)
Manguito fijación
Dimensiones básicas DxdxB (mm) 200x110x38
Capacidad carga estática  C0 (N) 39000
Capacidad carga dínámica C (N) 88400
SNL520-617 
Modelo Anillos fijación
Fabricante SKF
RPM máximas (lubricación con grasa) 3000
400,5
RPM máximas (lubricación con grasa) 3200
Datos de los RODAMIENTOS
RODAMIENTO 'A'
RODAMIENTO 'B'
97500
FRB12/180 (2uds)
1222K
SNL522-619
Capacidad carga estática  C0 (N)
2220
SKF
180x100x46
Fabricante
40500
RODAMIENTOS EJE SOPORTE VOLANTE
Modelo
Dimensiones básicas DxdxB (mm)
H222
Modelo
 
Tabla 5.4.2.2
C
Á
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U
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 D
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Á
M
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CÁLCULO DE LOS RODAMIENTOS
RODAMIENTO 'A'
40500
Carga Radial estática Frest (N)
C
Á
LC
U
LO
 E
ST
Á
TI
C
O
5074.8
1 1
0 0
Capacidad carga estática  C0 (N)
Valor objetivo
Carga estática equivalente P0 (N) 2268.0
Factor carga radial estática  X0
Factor carga axial estática Y0
Carga axial estática Faest (N)
2.5
RODAMIENTO 'B'
2268.0 5074.8
39000
4
3158.0 5964.8
2.1
Capacidad carga dinámica C (N) 97500 88400
Carga dinámica equivalente P (N) 
3158.0 5964.8
1 1
Carga Radial dinámica Frdin (N)
Valoración Aceptado
C0 >P0
Factor carga axial dinámica Y1
Factor carga radial dinámica X1
Carga axial dinámica Fadin (N)
Aceptado
0 0
2.3
Velocidad n (rpm) 3000
Lh >11111h
Valoración Aceptado Aceptado
Cálculo vida rodamiento Lh (h)
Vida objetivo  (horas)
163490 18084
Tabla 5.4.2.3
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Con estas solicitaciones se calculan las cargas sobre los rodamientos y se 
selecciona del catálogo de SKF. Se toma como base usar rodamientos de bolas a 
rótulas por absorber mejor las flexiones del eje del volante. Los datos de los 
rodamientos aparecen en la tabla 5.4.3.2 
 
 
 
 
 
De acuerdo a las recomendaciones del fabricante SKF, se realizan los 
cálculos de vida (ver tabla 5.4.3.3) siendo su resultado positivo y se considera que el 
rodamiento seleccionado es correcto para la aplicación. 
 
 
 
x=0
L
x=675
Eje x
Eje y
ByAy
F1 F2 F3
S1 S2
S3
S4
Figura 5.4.3.1 
x=0
L
x=675
Eje x
Eje z
Az Bz
F4 F5
 Figura 5.4.3.2 
Par de frenada máxima (Nm) (carga dinámica) 15000TFmax (Nm)
Datos cargas 
Posición (x) LMAcDisco+Disco (mm) 260
Fuerza F3 (N) en eje 'y' (carga estática)
435
Posición (x) LMEJEFR (mm)
Fuerza F4 (N) en eje 'z' (carga dinámica)
Masa Pinza + brazo MPinza+Brazo (N) 759,7
Posición (x) LMPinza+Brazo (mm) 422,7
192
Masa acoplamiento + disco de freno 
MAcDisco+Disco (N)
549,5
Posición (x) LFPinza_impacto (mm) 353,8
FPinza_impacto (N) 100671
Fuerza F1 (N) en eje 'y' (carga estática)
Fuerza F2 (N) en eje 'y' (carga estática)
Masa eje MEJEFR (N)
Fuerza F5 (N) en eje 'z' (carga dinámica)
FBrazo_impacto (N) 41667
Posición (x) LFBrazo_impacto (mm)
640,36
 
Tabla 5.4.3.1 
Denominación
Modelo Soporte fijación
Modelo Soporte fijación
Distancia entre apoyos L (mm)
165000
3000
SNL522-619 (retén Ø85)
H2319
Capacidad carga dínámica C (N) 124000
RPM máximas (lubricación con grasa) 3000
RPM máximas (lubricación con grasa)
64000
RODAMIENTO 'B'
Fabricante SKF
Modelo 2319K
Dimensiones básicas DxdxB (mm) 200x85x45
Capacidad carga estática  C0 (N)
Capacidad carga dínámica C (N)
Manguito fijación
Modelo 2222K
Dimensiones básicas DxdxB (mm) 200x110x53
SNL522-619
Modelo Anillos fijación/manguito fijación FRB13.5/200 (2uds)/H322
Capacidad carga estática  C0 (N) 52000
Datos   RODAMIENTOS
RODAMIENTOS EJE FRENO PRINCIPAL
RODAMIENTO 'A'
Fabricante SKF
675,0  
Tabla 5.4.3.2 
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5.4.4 Cálculo y dimensionado de los rodamientos del servoembrague 
Estos rodamientos soportan el acoplamiento ‘A’, el servoembrague y el 
acoplamiento elástico JAURE.  
Básicamente, está solicitado por cargas gravitatorias y por pares debidos a 
posibles desalineaciones de los acoplamientos elásticos. La ubicación de las cargas 
y su valores se muestran en la tabla 5.4.4.1 y figura 5.4.4.1. 
 
 
 
 
 
Con estas solicitaciones se calculan las cargas sobre los rodamientos y se 
selecciona del catálogo de SKF. Se toma como base usar rodamientos de bolas. Los 
datos de los rodamientos aparecen en la tabla 5.4.4.2 
 
 
 
 
 
Velocidad n (rpm) 1000
Factor carga axial dinámica Y1 2,2 1,7
Carga dinámica equivalente P (N) 62728,7 79623,2
Valoración Aceptado Aceptado
Cálculo vida rodamiento Lh (h) 17171 19782
Vida objetivo Lh >11111h
Factor carga radial dinámica X1 1 1
Carga axial dinámica Fadin (N) 0 0
Valoración Aceptado Aceptado
C
Á
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U
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Capacidad carga dinámica C (N) 124000 165000
Carga Radial dinámica Frdin (N) 62728,7 79623,2
1080,0 869,5
Valor objetivo C0 >P0
Carga estática equivalente P0 (N) 
0 0
2,5 1,8
C
Á
LC
U
LO
 E
ST
Á
TI
C
O Capacidad carga estática  C0 (N) 52000 64000
Carga Radial estática Frest (N) 1080,0 869,5
Factor carga radial estática  X0 1 1
RODAMIENTO 'A' RODAMIENTO 'B'
CÁLCULO DE LOS RODAMIENTOS
Factor carga axial estática Y0
Carga axial estática Faest (N)
Tabla 5.4.3.3 
ByAy
x=0 x=17,5
F1 F2
Par por desalineación acoplamiento JAURE (Nm)  (carga 
dinámica)
Posición (x) LMPen (mm) -47,25
Fuerza F4 (N) en eje 'y' (carga estática)
50 % Masa acop Jaure MJaure (N)
Posición (x) LMRotex (mm)
58
-178,25Fuerza F1 (N) en eje 'y' (carga estática)
Datos cargas 
---------------
15,5
----------- ---------------
Fuerza F2 (N) en eje 'y' (carga estática)
 Masa acoplamiento 'A'  MAcopl'A'
Fuerza F3 (N) en eje 'y' (carga estática)
-----------
Tfdes_Jaure (Nm) 3,15
---------------
---------------
-----------
----------- ---------------
-----------
Fuerza F5 (N) en eje 'y' (carga estática) ----------- ---------------
Figura 5.4.4.1 Tabla 5.4.4.1 
Denominación
Modelo Soporte fijación
Modelo Soporte fijación
Distancia entre apoyos L (mm)
Modelo
RODAMIENTOS SERVOEMBRAGUE
Modelo
Dimensiones básicas DxdxB (mm)
Capacidad carga estática  C0 (N)
6007
SKF
62x35x14
Fabricante
10200
RPM máximas (lubricación con grasa) 7000
Datos de los RODAMIENTOS
RODAMIENTO 'A'
RODAMIENTO 'B'
16800
--------------
6007
-------------
-------------
Modelo Anillos fijación
Fabricante SKF
RPM máximas (lubricación con grasa) 7000
17,5
--------------
Capacidad carga dínámica C (N)
Manguito fijación
Dimensiones básicas DxdxB (mm) 62x35x14
Capacidad carga estática  C0 (N) 10200
Capacidad carga dínámica C (N) 16800
 
Tabla 5.4.4.2 
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De acuerdo a las recomendaciones del fabricante SKF, se realizan los 
cálculos de vida (ver tabla 5.4.4.3) siendo su resultado positivo y se considera que el 
rodamiento seleccionado es correcto para la aplicación. 
 
 
 
 
 
 
5.4.5 Cálculo y dimensionado de los rodamiento del cubo de rodadura 
Estos rodamientos soportan el eje del cubo de rodadura, el 50% del peso de 
la pieza de ensayo y el 50% del peso del acoplamiento ROTEX.  
Básicamente, está solicitado por cargas gravitatorias y por pares debidos a 
posibles desalineaciones de los acoplamientos elásticos. La ubicación de las cargas 
y su valores se muestran en la tabla 5.4.5.1 y figura 5.4.5.1 
 
 
 
 
 
Con estas solicitaciones se calculan las cargas sobre los rodamientos y se 
selecciona del catálogo de SKF. Se toma como base usar rodamientos de bolas. Los 
datos de los rodamientos aparecen en la tabla 5.4.5.2 
 
 
Velocidad n (rpm) 3000
Lh >11111h
Valoración Aceptado Aceptado
Cálculo vida rodamiento Lh (h)
Vida objetivo 
37858 49088
Factor carga axial dinámica Y1
Factor carga radial dinámica X1
Carga axial dinámica Fadin (N)
Aceptado
0 0
2 2
Carga Radial dinámica Frdin (N)
886,1 812,6
Capacidad carga dinámica C (N) 16800 16800
Carga dinámica equivalente P (N) 
886,1 812,6
1 1
RODAMIENTO 'B'
706,1 632,6
10200
Factor carga radial estática  X0
Factor carga axial estática Y0
Carga Radial estática Frest (N)
Carga axial estática Faest (N)
632,6
1 1
0 0
1,7 1,7
Valor objetivo
Carga estática equivalente P0 (N) 706,1
C
Á
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U
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Á
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C
O Capacidad carga estática  C0 (N)
Valoración Aceptado
C0 >P0
RODAMIENTO 'A'
10200
C
Á
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U
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Á
M
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O
CÁLCULO DE LOS RODAMIENTOS
Tabla 5.4.4.3 
ByAy
x=0 x=100
F1 F2
Figura 5.5.5.1 
Par por desalineación acoplamiento ROTEX (Nm)  (carga 
dinámica)
Par de frenada máxima (Nm) (carga dinámica) 15000
-----------
TFmax (Nm)
Fuerza F5 (N) en eje 'y' (carga estática) ----------- ---------------
Tfdes (Nm) 261,8
---------------
---------------
-----------
----------- ---------------
Fuerza F2 (N) en eje 'y' (carga estática)
50% Masa pieza de ensayo MPen
Fuerza F3 (N) en eje 'y' (carga estática) -----------
----------- ---------------
---------------
490,5
Datos cargas 
Fuerza F4 (N) en eje 'y' (carga estática)
50 % Masa acop Rotex MRotex (N)
Posición (x) LMRotex (mm)
999,6
-400Fuerza F1 (N) en eje 'y' (carga estática)
Posición (x) LMPen (mm) 906
Tabla 5.5.5.1
5. Diseño mecánico del banco          63 
 
             
 Diseño de un banco de ensayos de impacto torsional 
 
 
 
 
 
 
De acuerdo a las recomendaciones del fabricante SKF, se realizan los 
cálculos de vida (ver tabla 5.4.5.3) siendo su resultado positivo y se considera que el 
rodamiento seleccionado es correcto para la aplicación. 
 
 
 
 
 
 
 
5.4.6 Cálculo y dimensionado de los rodamientos brazo de reacción 
Los rodamientos del brazo de reacción son los encargados de soportar el 
peso del brazo de reacción (en situación cuasiestática) sobre el eje del freno principal 
(situación dinámica). 
Básicamente, está solicitado por cargas gravitatorias y por las fuerzas de 
reacción del brazo mientras se produce el impacto de los ensayos. La ubicación de 
las cargas y sus valores se muestran en la tabla 5.4.6.1, figura 5.4.6.1 (vista lateral), 
figura 5.4.6.2 (vista en planta) y figura 5.4.6.3 (detalle de rodamientos). 
Denominación
Modelo Soporte fijación
Modelo Soporte fijación
Distancia entre apoyos L (mm)
RODAMIENTOS EJE CUBO RODADURA
Modelo
Dimensiones básicas DxdxB (mm)
Modelo
Capacidad carga estática  C0 (N)
6021
SKF
160x105x26
Fabricante
65500
RPM máximas (lubricación con grasa) 4000
Datos de los RODAMIENTOS
RODAMIENTO 'A'
RODAMIENTO 'B'
72800
--------------
6021
-------------
-------------
Modelo Anillos fijación
Fabricante SKF
RPM máximas (lubricación con grasa) 4000
100,0
--------------
Capacidad carga dínámica C (N)
Manguito fijación
Dimensiones básicas DxdxB (mm) 160x105x26
Capacidad carga estática  C0 (N) 65500
Capacidad carga dínámica C (N) 72800
Tabla 5.4.5.2
Tabla 5.4.5.3 
Velocidad n (rpm) 3000
Lh >11111h
Valoración Aceptado Aceptado
Cálculo vida rodamiento Lh (h)
Vida objetivo 
43626 74548
Factor carga axial dinámica Y1
Factor carga radial dinámica X1
Carga axial dinámica Fadin (N)
Aceptado
0 0
2 2
Carga Radial dinámica Frdin (N)
3662,6 3063,5
Capacidad carga dinámica C (N) 72800 72800
Carga dinámica equivalente P (N) 
3662,6 3063,5
1 1
Factor carga axial estática Y0
Carga Radial estática Frest (N)
Carga axial estática Faest (N)
RODAMIENTO 'B'
1044,6 445,5
65500
C0 >P0
445,5
1 1
0 0
1,7 1,7
Valor objetivo
Carga estática equivalente P0 (N) 1044,6
C
Á
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U
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C
O Capacidad carga estática  C0 (N)
Valoración Aceptado
RODAMIENTO 'A'
65500
Factor carga radial estática  X0
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CÁLCULO DE LOS RODAMIENTOS
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Con estas solicitaciones se calculan las cargas sobre los rodamientos y se 
selecciona del catálogo de SKF. Se toma como base usar rodamientos cónicos de 
rodillos. Los datos de los rodamientos aparecen en la tabla 5.4.6.2 
 
 
 
 
 
 
 
De acuerdo a las recomendaciones del fabricante SKF, se realizan los 
cálculos de vida (ver tabla 5.4.6.3) y obtiene que la vida de unos de los rodamientos 
(rodamiento A) no alcanza la vida completa del banco y debería de sustituirse cada 4 
F1
Ay By
x=0 x=126
BZAZ
F2 F3
x=0 x=126 x=0 x=126
Tuerca de cierre
Figura 5.4.6.1 Figura 5.4.6.2 Figura 5.4.6.3 
-----------
Fuerza F5 (N) en eje 'y' (carga estática) -----------
-----------
Fuerza F2 (N) en eje 'z' (carga dinámica)
FPinza_impacto (N)
Fuerza F3 (N) en eje 'z' (carga dinámica)
FBrazo_impacto (N)
Posición (x) LFPinza_impacto (mm)
Posición (x) LFBrazo_impacto (mm)
----------- ---------------
13
100671
Datos cargas 
Fuerza F4 (N) en eje 'y' (carga estática)
Masa Brazo reacción MBrazo (N)
Posición (x) LMBrazo (mm)
759,7
35Fuerza F1 (N) en eje 'y' (carga estática)
-68
41667
---------------
---------------
---------------
 
Tabla 5.4.6.1
Denominación
Modelo Soporte fijación
Modelo Soporte fijación
Distancia entre apoyos L (mm)
Capacidad carga dínámica C (N)
Manguito fijación
Dimensiones básicas DxdxB (mm) 140x90x39
Capacidad carga estática  C0 (N) 355000
Capacidad carga dínámica C (N) 216000
-------------
Modelo Anillos fijación
Fabricante SKF
RPM máximas (lubricación con grasa) 3200
126,0
--------------
RPM máximas (lubricación con grasa) 3200
Datos de los RODAMIENTOS
RODAMIENTO 'A'
RODAMIENTO 'B'
216000
--------------
33018
-------------
Capacidad carga estática  C0 (N)
33018
SKF
140x90x39
Fabricante
355000
RODAMIENTOS BRAZO DE REACCIÓN
Modelo
Dimensiones básicas DxdxB (mm)
Modelo
Tabla 5.4.6.2
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años. La función del rodamiento no es crítica para el banco (un mal funcionamiento 
generará ruido y vibración) no generando peligro en caso de avería. Considerando 
que la revisiones del banco de ensayos serán anuales, esto no plantea ningún 
problema ya que se podrá ver su evolución anualmente. En consecuencia, el 
resultado es admisible y se considera que el rodamiento seleccionado es correcto 
para la aplicación. 
 
 
 
 
 
 
5.5 Cálculo y dimensionado de piezas soldadas 
5.5.1 Identificación de piezas soldadas 
En el presente proyecto, se presentan los cálculos de las piezas que, a 
criterio del proyectista, se consideran las más solicitadas y críticas en caso de rotura 
del banco de ensayos. Todo el diseño está realizado considerando que la pieza 
deber tener vida infinita (>106 ciclos). El resto de piezas están muy 
sobredimensionadas con respecto a las consideradas como críticas y no se realiza 
estudio alguno. Las piezas estudiadas se presentan en la tabla 5.5.1.1 
 
 
5.5.2 Calculo y dimensionado del brazo de reacción 
El brazo de reacción es el elemento encargado de transmitir el par de impacto 
al captador de fuerza y soportar la pinza hidráulica del freno principal. Las grandes 
fuerzas de reacción durante el impacto hacen que sea un elemento crítico. El punto 
más solicitado serán las uniones soldadas entre  el cuerpo principal del brazo y dos 
Soporte sensor de fuerza
Soporte pinzas de freno auxiliar y energencia
Soportar los esfuerzos de impacto aplicados al sensor
Soporta los esfuerzos del freno auxiliar y emergencia
DESCRIPCIÓN PIEZA FUNCIÓN
Brazo de reaccíon Transmite los esfuerzos de impacto al sensor de fuerza
 
Tabla 5.5.1.1 
Velocidad n (rpm) 1000
Lh >11111h
Valoración Necesita renovación cada 4 años Aceptado
Cálculo vida rodamiento Lh (h)
Vida objetivo 
3271 291271
Factor carga axial dinámica Y1
Factor carga radial dinámica X1
Carga axial dinámica Fadin (N)
Aceptado
0 0
2.2 2.2
Carga Radial dinámica Frdin (N)
Aceptado
192370.2 50031.8
Capacidad carga dinámica C (N) 216000 216000
Carga dinámica equivalente P (N) 
192370.2 50031.8
1 1
RODAMIENTO 'B'
548.7 211.0
355000
1.3
Factor carga radial estática  X0
Factor carga axial estática Y0
Carga axial estática Faest (N)
1 1
0 0
C
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C
O Capacidad carga estática  C0 (N)
Valoración
Carga Radial estática Frest (N)
C
Á
LC
U
LO
 D
IN
Á
M
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O
CÁLCULO DE LOS RODAMIENTOS
Valor objetivo
Carga estática equivalente P0 (N) 548.7
C0 >P0
211.0
RODAMIENTO 'A'
355000
1.3
 Tabla  5.4.6.3 
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pasamanos donde se ubicará el bulón de unión al captador de fuerza (ver figura 
5.5.2.1). 
 
 
 
 
 
Para el cálculo de las uniones soldadas se considerarán tantos los cálculos 
manuales como cálculos de elementos finitos. En la tabla 5.5.2.1, aparecen los 
resultados obtenidos de ambos cálculos. 
 
 
 
 
Ambos procesos de cálculo han mostrado unos coeficientes de seguridad 
(Cs) por encima de lo exigido y en consecuencia se considera que el diseño de la 
soldadura en aceptable. 
5.5.3 Calculo y dimensionado del soporte sensor de fuerza 
El soporte del sensor de fuerza es el elemento encargado de transmitir la 
fuerza de impacto al soporte del freno principal y soportar un extremo del sensor de 
fuerza. Las grandes fuerzas de reacción durante el impacto hacen que sea un 
elemento crítico. El punto más solicitado serán las uniones soldadas entre  la base y  
dos pasamanos donde se ubicará el bulón de unión al captador de fuerza (ver figura 
5.5.3.1). 
 
 
Figura 5.6.2.1 FImpacto 
Tensión Von mises 
(MPa)
Tensión admisible 
(MPa)(*)
Cs 
(**)
Tensión Von mises 
(MPa)
Tensión admisible 
(MPa)(*)
Cs 
(**)
F-1120 Torsión 10 42000
σmedia= 57,9   
σalterna= 57,9
127,5 1,75
σmedia= 16,9   
σalterna= 16,9
35,4 1,95 Cs>1,5
Valoracion
Dimensión 
soldadura 
(mm)
(*) Tensión admisible a fatiga minorada con coeficientes de modificación (tipo de carga, tamaño, acabado superficial...)
(**) El coeficiente de seguridad Cs  se ha calculado considerando que la tensión alterna y la tensión media aumenta a la vez en la misma proporción
Resultados Calculos FEM Resultados Calculos ManualesMaterial 
base
Tipo 
carga
Distribución 
soldadura
Fuerza 
(N)
F
Tabla 5.5.2.1 
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Para el cálculo de las uniones soldadas se considerarán tantos los cálculos 
manuales como cálculos de elementos finitos. En la tabla 5.5.3.1, aparecen los 
resultados obtenidos de ambos cálculos. 
 
 
 
 
Ambos procesos de cálculo han mostrado unos coeficientes de seguridad 
(Cs) por encima de lo exigido y en consecuencia se considera que el diseño de la 
soldadura en aceptable. 
5.5.4 Calculo y dimensionado del soporte pinza freno auxiliar 
El soporte de la pinza del freno auxiliar es el elemento encargado de soportar 
la fuerza de las frenadas de emergencia o auxiliar (ver figura 5.6.4.1). La aplicación 
de dicha fuerza provoca una solicitación combinada de torsión y flexión sobre las 
soldaduras que dificultan el cálculo manual, en consecuencia, la validación del 
diseño se hará mediante el cálculo de elementos finitos.  
 
 
 
 
  
FFrenada aux 
Figura 5.5.4.1 
 
Figura 5.5.3.1 
Fimpacto 
Tensión Von mises 
(MPa)
Tensión admisible 
(MPa)(*)
Cs 
(**)
Tensión Von mises 
(MPa)
Tensión admisible 
(MPa)(*)
Cs 
(**)
F-1250 Flexión 10 42000
σmedia= 57,9   
σalterna= 57,9
280,5 5,80
σmedia= 23,6   
σalterna= 23,6
61,05 2,44 Cs>1,5
(**) El coeficiente de seguridad Cs  se ha calculado considerando que la tensión alterna y la tensión media aumenta a la vez en la misma proporción
(*) Tensión admisible a fatiga minorada con coeficientes de modificación (tipo de carga, tamaño, acabado superficial...)
Material 
base
Tipo 
carga
Distribución 
soldadura
Fuerza 
(N) Valoracion
Dimensión 
soldadura 
(mm)
Resultados Calculos FEM Resultados Calculos Manuales
F
Tabla 5.5.3.1 
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En la tabla 5.5.4.1, aparecen los resultados obtenidos de ambos cálculos. 
 
 
 
 
El resultado obtenido en el cálculo ha mostrado un coeficiente de seguridad 
(Cs) por encima de lo exigido y en consecuencia se considera que el diseño de la 
soldadura en aceptable. 
5.6 Selección de elementos estándar 
5.6.1 Identificación de elementos estándar 
Como parte del banco, hay una serie de componentes de proveedores 
externos y que el proyectista selecciona de una larga lista en función de los 
requisitos exigidos dentro del proyecto.  
Dichos componentes son desde una simple arandela hasta un motor eléctrico. 
En la siguiente tabla, aparecen los elementos estándar más significativos del 
presente proyecto, 
1 Motor eléctrico  
2 Freno principal 
3 Freno auxiliar y de seguridad 
4 Servoembrague 
5 Acoplamiento elástico JAURE y ROTEX
6 Acoplamiento expansible 
7 Sensor de fuerza 
 
 Ver anexo B, punto B.2 para más referencia. 
 
 
Tensión Von mises 
(MPa)
Tensión admisible 
(MPa)(*)
Cs 
(**)
F-1120 Flexión + Torsión 10 9220
σmedia= 28,7        
σalterna= 28,7
127,5 3,53 Cs>1,5
(**) El coeficiente de seguridad Cs  se ha calculado considerando que la tensión alterna y la tensión media aumenta a la vez en la misma proporción
(*) Tensión admisible a fatiga minorada con coeficientes de modificación (tipo de carga, tamaño, acabado superficial...)
Material 
base
Tipo 
carga Distribución soldadura
Fuerza 
(N) Valoracion
Dimensión 
soldadura 
(mm)
Resultados Calculos FEM
F
F
+
Tabla 5.5.4.1
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6.  LIMITACIONES MECÁNICAS DEL BANCO 
En este apartado se describen las limitaciones de funcionamiento del banco, a tener 
en cuenta para un correcto resultado de los ensayos. 
Los valores permisibles del banco son: 
 
 
 
 
PAR MÁXIMO 12500 Nm 
MAX RPM 3000 rpm en  volante de inercia. 1000 rpm en freno de disco principal 
MAX FRECUENCIA 
ENSAYO 4.1Ciclos/mint@3000RPM 
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7. MANTENIMIENTO MECÁNICO Y MEDIDAS DE SEGURIDAD 
7.1 Mantenimiento mecánico 
El mantenimiento consta básicamente de 2 tipos de mantenimiento: 
Mantenimiento 1 y Mantenimiento 2 
Mantenimiento 1: Básicamente consiste en el correcto engrase de todos los 
componentes y de la verificación de niveles, holguras y desgastes. 
Para el engrase, se dispondrá de tres tipos de grasa:  
¾ Tipo 1: Grasa SKF LGLT2 (Rodamientos) 
¾ Tipo 2: Grasa ISOFLEX ALLTIME SL2 (motor ABB) 
En caso de funcionamiento continuo ininterrumpido del banco durante varias 
semanas, es aconsejable un engrase adicional de todos los elementos, excepto de el 
motor, cada 1000 horas. 
Es conveniente desmontar las tapas de cierre de los alojamientos de los 
rodamientos  cada 6 meses, para limpiar el conjunto y sustituir la grasa usada por 
grasa nueva. En caso de que los retenes presenten desgaste o defectos, éstos 
deberán ser sustituidos. En caso de poca utilización del banco, este reengrase no 
podrá sobrepasar los 12 meses. 
Mantenimiento 2: Consiste en una revisión más profunda del banco cada 3 
años donde se sustituyen los elementos cuya vida prevista está en su límite y se 
revisa el resto para detectar holguras y desgastes. Se realizará una revisión en 
profundidad de todos los elementos y uniones móviles y acoplamientos. Se  
sustituyen los rodamientos del brazo de reacción y se revisará el resto de 
rodamientos. 
7.2 Medidas de seguridad 
La máquina deberá cumplir todos las normas y reglamentos de Seguridad e 
Higiene dictadas vigentes a nivel europeo (ver “relación de Normas y 
Reglamentos”).Concretamente, para el banco de ensayos del presente proyecto se 
han previsto las siguientes medidas de seguridad: 
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Medidas de seguridad Activas:  Alarmas de control 
Medidas de seguridad Pasivas:  Protecciones 
 
Las medidas activas, ya han sido descritas en la tabla 3.3.6.1, donde se 
describen las diferentes alarmas que hacen que el banco se detenga en caso de 
detectar cualquier anomalía. 
En cuanto a las medidas pasivas, hace referencia a las protecciones que ha 
de llevar el banco para salvar a los operarios de cualquier accidente en caso de 
rotura de piezas o que éstas salgan despedidas. 
Estas protecciones deberán instalarse en el banco para proteger de todos los 
elementos y componentes que se encuentren en rotación. De esta manera se evita 
que, en caso de producirse una rotura, pueda salir despedida alguna pieza por fuerza 
centrífuga, con el consecuente riesgo que esto supondría. 
Las protecciones diseñadas son las siguientes: 
A.- Cubierta protectora motor: Esta protección cubrirá el eje del motor, el 
embrague y todos los elementos intermedios, como son los acoplamientos y todos 
los elementos de unión. El fijado de la cubierta se realizará directamente sobre la 
bancada  
B.- Cubierta protectora del volante: Es la protección física más importante, 
ya que un volante de tanta inercia girando a altas revoluciones podría causar 
accidentes muy graves en caso de que se rompiera alguno de los elementos que lo 
sujeten, y podría salir despedido por fuerza centrífuga. Por este motivo, se ha 
previsto una protección muy fuerte, realizada con plancha de 20 mm, que rodeará 
todo el soporte de volante e irá fijado rígidamente a la bancada. 
C.- Cubierta protectora acoplamiento ROTEX: Esta cubierta irá situada 
entre el volante y la escuadra de soportación, donde se sitúa el acoplamiento 
ROTEX. Irá fijado rígidamente a la bancada. 
D.- Cubiertas protectoras freno principal: Es la protección de la zona del 
freno principal y que rodea completamente el soporte del freno. Ira fijada a la 
bancada y cubrirá conjunto formado por disco, pinza de freno, brazo de reacción, eje, 
sensor de fuerza, etc. 
7. Mantenimiento mecánico y medidas de seguridad         72 
 
             
 Diseño de un banco de ensayos de impacto torsional 
E.- Cubiertas protectoras zona de ensayo: Protege la zona de ensayo de 
cualquier proyección que se produzca durante el ensayo. Para facilitar el montaje y 
desmontaje de las piezas de ensayo, estas protecciones se deslizan sobre guías. 
Las protecciones aparecen identificadas en la figura 7.2.1, 
  
 
 
 
 
 
F.- Protecciones perimetrales del banco: El conjunto total del banco, en 
todo su perímetro, estará protegido por mamparas protectoras, para impedir que 
cualquier persona tenga libre acceso al interior de la bancada durante la realización 
del ensayo. Estas protecciones correrán a cargo del cliente destino del banco, ya que 
dependerá mucho de su espacio físico disponible. Una alternativa podría ser 
introducir el conjunto del banco en una sala de ensayos, destinada única y 
exclusivamente para este banco. 
 
A
E
B
C
D
Figura 7.2.1 
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8.  ESTUDIO MEDIOAMBIENTAL 
Se describirán los diferentes aspectos medioambientales que se han planificado para 
las diferentes fases del proyecto. 
 A.- Fase de concepción del proyecto: Como aspecto más destacado, citar que se ha 
pensado un diseño de banco modular, que sea de fácil montaje y desmontaje. Además, se 
ha diseñado el banco pensando en ser aprovechable la mayoría de componentes en otro 
diseño futuro. 
 B.- Fase de redacción del proyecto: No hay emisiones de gases de productos nocivos 
(CO2, CO, hidrocarburos). Se asegura la correcta elección de los materiales a utilizar en el 
banco. Se minimizan las vibraciones, adaptando soportes de bancada antivibratorios. Se 
estudia la toxicidad de los materiales tanto de los materiales que conforman el banco de 
ensayo como de las piezas a ensayar. 
 C.- Fase de construcción del proyecto: No se utilizarán materiales contaminantes 
para la ejecución de la obra ni se utilizará maquinaria que dañe la salud del entorno. 
 D.- Fase de explotación: Para la recogida del aceite de la caja de cambios del 
elemento a ensayar, en caso de rotura, se colocará una cubeta de chapa de acero debajo 
de la caja, con tal de no derramar todo el aceite por el suelo. Las pastillas de los frenos, al 
irse gastando, van soltando un polvo metálico sobre el suelo y los elementos que los rodean. 
Se deberá recoger dichos sedimentos cada cierto número de días, con la precaución de no 
soplar el polvo con sistema de aire (peligroso para los ojos), sino recoger con una máquina 
aspiradora. Los residuos será tratados cumpliendo las normativa vigente. Durante la 
realización del ensayo, no se contemplan emisiones a la atmósfera ni efectos de ruidos y 
olores contra las personas del entorno. 
 E.- Fase de desmantelamiento: En caso de desmantelar el banco de ensayos, sus 
módulos o componentes podrán ser adaptados a futuros diseños (por ejemplo, la bancada 
universal, motor eléctrico, frenos, etc...). 
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9. NORMATIVA Y REGLAMENTOS 
  Se adoptarán en la máquina toda la normativa vigente respecto al tema de 
seguridades, tanto como para el empleo de la máquina como para la construcción de la 
misma. Se detallan a continuación normas de seguridad aplicadas: 
A.- NORMAS ARMONIZADAS EUROPEAS 
-  EN 292-1.  SEGURIDAD DE MÁQUINAS. Conceptos básicos, principios 
generales para el diseño. Parte I: terminología básica, metodología. 
- EN 292-2. SEGURIDAD DE MÁQUINAS. Conceptos básicos, principios 
generales para el diseño. Parte II: Principios y especificaciones técnicas.    
- EN 294. SEGURIDAD DE MÁQUINAS: Distancias de seguridad para 
impedir que se alcancen zonas peligrosas con los miembros superiores. 
- EN 418. Equipo de parada de emergencia, aspectos funcionales. 
- EN 349. Distancias mínimas para evitar el aplastamiento de partes del 
cuerpo humano. 
- EN 1050. Evaluación de riesgos. 
- EN 60204-1. Equipo eléctrico de las máquinas. 
- EN 954. Partes de los sistemas de mando relacionados con la seguridad. 
- EN 1037. Prevención de una puesta en marcha intempestiva. 
- EN 811. Distancias de seguridad para impedir que se alcancen zonas 
peligrosas con los miembros inferiores. 
- EN 953. Principios generales para el diseño y construcción de resguardos 
tanto fijos como móviles. 
B.-ÍNDICE DE LEGISLACIÓN SOBRE SEGURIDAD EN MÁQUINAS 
- R.D. 1435/1992 del 24/11/1992. Sobre la transposición de la directiva de 
"Máquinas". 
- R.D. 56/1995 del 20/01/95. Modificación y ampliación de la anterior. 
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- R.D. 2413/1973 del 20/9/1973 y R.D. 2295 del 9/10/1985. Reglamento de 
baja tensión y sus ITCs. 
- R.D. 444/1994 del 11/3/1994. Sobre compatibilidad electromagnética. 
- Reglamento de aparatos a presión 
- Ley 31/1995 del 8 de Noviembre de Prevención de Riesgos 
Laborales(BOE Nº 269 del 10 de Noviembre de 1995). 
C.- LEGISLACIÓN A NIVEL EUROPEO 
Directiva de Máquinas a nivel europeo. 
- Directiva 89/392/CEE. 
- Directiva 91/368/CEE. 
- Directiva 93/44/CEE. 
- Directiva 93/68/CEE. 
-     Directiva 98/37/CEE. 
-     Directiva 73/23/CEE. 
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10. PLANIFICACIÓN DEL PROYECTO 
La planificación del proyecto aparece indicada en la siguiente figura mediante un 
diagrama de GANTT. 
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11. ESTUDIO ECONÓMICO 
11.1 Estudio costes de explotación 
Se pretende calcular el coste de explotación con el objetivo de conocer del coste de 
funcionamiento del proyecto y el coste unitario del producto (en el caso de un banco de 
impactos se definirá un ratio de comparación, por ejemplo “precio/hora de funcionamiento” o 
gastos de I+D de un proyecto de nuevo desarrollo de cajas de cambios, etc.. 
 El coste de explotación será: 
 CE (Coste explotación) =  costes de producción + gastos generales.  
Para el cálculo de los costes de explotación del banco objeto del presente proyecto, , 
se deberán contabilizar las siguientes partidas:  
-Energía eléctrica: 30 kW (0,115 €/kWh) x 8 h x 220 días / años = 6072 €/año 
- Contrato de mantenimiento y asistencia técnica del banco............1800 €/año 
- Mantenimiento de la sala del banco................................................ 400 €/año 
- Consumibles (pastillas de freno, grasas, aceite)............................ 600 €/año 
- Calibración de sensores................................................................. 600 €/año 
  
        COSTE TOTAL:                                               9.472 €/año 
 
El coste total de la explotación CE de la máquina anualmente será: 9.472 €/año 
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11.2. Estudio costes del proyecto 
En este apartado se considera el coste estimado del banco de ensayos por los 
siguientes conceptos, 
• Costes de diseño 
• Costes de material 
• Costes transporte y montaje 
 
a) Costes de diseño 
En este apartado se considera el coste de diseño (ver tabla 11.2.1y gráfica 11.2.1). 
Se ha tenido en cuenta las horas de ingeniero y de delineante para las diferentes 
actividades. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Descripción Recurso Coste unitario Tiempo Coste Total
Recopilación de información Ingeniero junior 42 €/h 50 h 2,100 €
Simulaciones Ingeniero proyecto 55 €/h 75 h 4,125 €
Diseño piezas y accionamientos Ingeniero proyecto 55 €/h 250 h 13,750 €
Delineación Delineante 36 €/h 100 h 3,600 €
Documentación del proyecto 
(memoria, anexos...) Ingeniero junior 42 €/h 75 h 3,150 €
26,725 €Coste del diseño
Tabla 11.2.1 
Distribución Costes de diseño
Diseño piezas y 
accionamientos
52%
Documentación 
del proyecto 
(memoria, 
anexos...)
12%
Recopilación de 
información 
8% Simulaciones
15%
Delineación
13%
Figura 11.2.1 
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b) Costes de materiales 
El resumen de los costes del material del presente proyecto se muestran en la tabla 
11.2.2, 
 
 
 
 
c) Costes de transporte y montaje 
Dentro de este apartado se consideran todas la operaciones para el transporte de los 
elementos mecánicos del banco hasta casa del cliente y su posterior montaje. 
La partida considerada por esta actividad asciende a ...................................3600 € 
d) Resumen de costes del proyecto  
Los costes totales del presente proyecto aparecen en la tabla siguiente, 
 
 
 
 
 
 
11.3. Estudio rentabilidad 
La finalidad de un banco de ensayos, a parte de ser un arma de I+D 
imprescindible en las etapas previas del diseño de cajas, es también una manera de 
que las empresas reduzcan sus costes de desarrollo en ensayos en vehículos o en 
otros bancos de laboratorios especializados. 
 Para estudiar la rentabilidad económica del banco, se comparará el coste de 
realizar un ensayo en banco frente a uno en vehículo. 
 
 
572.50€       
78,129.00€  
13,087.00€  
91,788.50€   Costes material Total:
COSTES DE MATERIAL
Material de Almacén industrial
Material de taller mecánico
Material de equipos proveedor
Tabla 11.2.2 
26,725.00€    
91,788.50€    
3,600.00€      
24,422.70€    
23,445.79€    
169,981.99€  
Beneficio industrial (20%)
I.V.A (16%)
Costes de transporte y montaje
 Coste Total:
COSTES DE TOTALES
Costes de diseño
Costes de material
Tabla 11.2.3 
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a) Costes unitarios de ensayos en vehículo. 
 En este apartado se valoran los costes que son exclusivos de un ensayo en 
vehículo, los costes que son comunes e iguales entre ensayo en banco y en vehículo  
se omiten ya que no afectan a la rentabilidad. 
 Los costes de realización de una prueba de este tipo, son: 
- Traslado del personal a pista de pruebas (4 personas): 300 €/dia 
- Alquiler de la pista de pruebas:  450 € / día. 
- Coste medio de las horas invertidas por personal en preparación vehículo:  
1000 €/dia 
  TOTAL:  1750 € /  jornada dedicada a ensayos en vehículo. 
Conocido lo que resulta económicamente llevar a cabo un ensayo en vehículo, se 
hará una estimación sobre el número total de ensayos a realizar en un periodo de 1 año: 
Nº ensayos en vehículo:  (1 ensayo / semanal) x 35 semanas / año = 35 ensayos /año. 
Coste anual de las actividades exclusivas por hacer los ensayos en vehículo: CEV 
 CEV = 35 ensayos x  1750 €/ensayo = 61250 € / año 
 b) Rentabilidad del proyecto 
 El ahorro que se obtiene por hacer los ensayos en el banco en vez de 
vehículo es el siguiente, 
Ahorro = CEV – CE = 61250 € - 9472 € = 51778 € 
 VAN / TIR 
El cliente espera obtener beneficios de su inversión en un plazo no superior a 5 años. 
Para determinar la rentabilidad de la inversión se calcula el VAN correspondiente, 
Tipo de interés anual: 10% 
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 =++++++++++−= 5432 101
51778
101
51778
101
51778
101
51778
101
51778169982
).().().().().(
VAN  26297.37€ 
 luego la rentabilidad está asegurada para el % interés considerado. 
 En caso que hubiera fluctuaciones del interés, se determinará a partir de qué 
interés dejará de ser rentable la inversión.  Se calcula el TIR (VAN = 0), 
 TIR = 16%  
 A partir de un interés del 16%, la inversión dejará de ser rentable. 
 PAY BACK 
 El cálculo del Payback indicará el tiempo que tardará el cliente en recuperar 
su inversión 
  años
medioBeneficio
InversionPAYBACK 28.3
51778
169982 ==−=  
 Tal como se observa en ele resultado anterior, el cliente recuperará su 
inversión entre el tercer y cuarto año después de realizar la inversión. 
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12 CONCLUSIONES 
 El banco de impacto torsional diseñado en el presente proyecto cumple las 
especificaciones requeridas a nivel mecánico. El diseño es robusto ya que se ha usado un 
coeficiente de seguridad elevado y, a su vez, se ha confirmado mediante la simulación de 
elementos finitos. Especial énfasis se ha puesto en la seguridad sobre el volante de inercia 
por ser el elemento más peligroso del banco por la gran energía cinética que almacena. 
 No obstante, hay que aclarar que el diseño básico del banco venía indicado por la 
especificación del cliente y , en consecuencia,  el diseñador ha tenido que seguir la línea 
marcada por el cliente. 
 El coste del proyecto se considera razonable y está al mismo nivel de los precios de 
mercado dados por otras ingeniería dedicadas a la construcción de maquinaria enfocada al 
campo de la investigación (laboratorios de ensayos). 
 El presente proyecto deberá ser completado por el proyecto de instalación eléctrica y 
del sistema de control para ser considerado un proyecto completo y viable. 
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 Normas UNE : 
 
- UNE 36011 75  “Aceros no aleados para temple y revenido”. 
 
- UNE 36012 75  “Aceros aleados para temple y revenido”. 
 
- UNE 36080 92  “Productos laminados en caliente, de acero no aleado, 
para construcciones metalicas en general”. 
 
- UNE 1.121.75 (I). “Tolerancias de forma y posición”. 
 
- UNE 14009  “Signos convencionales en soldadura”. 
 
- UNE 14401-79  “Valores límites de garganta de soldadura de ángulo 
en uniones de perfiles y chapa”. 
 
 
